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Indagine numerico sperimentale dello squeal in un freno motociclistico 
 
Riassunto 
 
La letteratura riporta che il fenomeno dello “squeal”, una particolare rumorosità del 
freno paragonabile ad un fischio, è causato da particolari vibrazioni instabili dei componenti 
del freno, generate dal contatto tra disco e pastiglie. In questo lavoro è stato progettato, 
realizzato e collaudato un banco prova sperimentale per lo studio del comportamento 
vibratorio di freni a disco. Il dimensionamento dei componenti del banco è stato supportato da 
analisi dinamiche eseguite con modelli FEM. L’attrezzatura progettata include un supporto 
della pinza freno a rigidezza variabile ed un supporto del disco freno opportunamente 
sensorizzato per rilevare lo spostamento di due punti sulla periferia del disco e il numero di 
giri del disco stesso. La forza frenante viene applicata tramite il reale circuito frenante, 
azionando la leva del freno con una vite a passo fine; un trasduttore di pressione rileva la 
pressione all’interno del circuito. Al fine di stimare il momento frenante, il motore elettrico è 
stato vincolato ad una mensola, di geometria opportuna, incernierata ad un estremo ed 
appoggiata su una cella di carico all’altro estremo. Il banco realizzato consente di effettuare 
prove variando tutti i parametri caratteristici del processo, come forza frenante, durata della 
frenata, coefficiente d’attrito, velocità di rotazione del disco, rigidezza dei supporti, al fine di 
evidenziare quali tra queste variabili influenzano maggiormente l’insorgere di vibrazioni nel 
sistema. 
 
 
 
Numerical and experimental investigation of motorbike disc brake squeal 
 
Abstract 
 
Technical literature reports that peculiar unstable brake components vibrations, 
generated by contact between disc and pads, cause disc brake squeal, a peculiar brake noise 
like a whistle. In this work a test bench for investigating the vibratory behaviour of a disc 
brake has been designed, built and tested. The design of the main components of the test 
bench has been supported by dynamic analysis on FEM models. The test apparatus consists of 
a brake calliper support with variable stiffness and of a disk brake support endowed with 
suitable sensors, aimed at measuring the displacement of the disc at two peripheral points, and 
its rotating speed. It is possible to apply the braking force using the real circuit, by moving the 
brake lever with a fine pitch screw; a pressure transducer measures the hydraulic pressure. 
The electric motor has been constrained to a properly designed bracket, pinned at one end and 
supported by a load cell at the other end, in order to evaluate the braking torque. Using this 
test bench it is possible to carry out a set of tests varying all the operational characteristic 
parameters, such as braking force, braking duration, friction factor, disc rotating speed, 
supports stiffness, in order to point out the most relevant variables for system vibrations onset. 
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Capitolo 1. Il fenomeno del “Disc Brake Noise” 
1.1. Introduzione 
Con il termine “Disc Brake Noise” si indica il rumore che può generarsi durante la fase 
di arresto di un veicolo a causa di particolari fenomeni vibratori che possono manifestarsi, tra 
componenti del freno e della sospensione a cui è collegato, con una frequenza che cade nel 
campo dell’udibile per l’uomo, approssimativamente tra 20Hz e 20kHz. 
Caratteristica di questo fenomeno vibratorio è il fatto di non essere ripetibile con 
precisione, principalmente a causa dei moltissimi fattori che lo influenzano, di cui alcuni 
difficilmente controllabili. Per questo motivo, ancora oggi, nonostante gli studi e i progressi 
fatti negli ultimi anni, con la conseguente realizzazione di impianti frenanti molto più 
silenziosi che in passato, il “Disc Brake Noise” si manifesta sempre con una certa frequenza e 
resta un problema per l’industria automobilistica. Il rumore che si genera è piuttosto 
fastidioso, incide negativamente sul comfort di passeggeri e pedoni, riduce il generale 
apprezzamento nei confronti del veicolo e della casa costruttrice e, anche tralasciando il costo 
degli interventi di manutenzioni necessari ad eliminarlo nei casi in cui venga lamentato dal 
cliente, può sempre portare alla perdita di una fetta di clientela. 
Esistono vari metodi per eliminare o quantomeno ridurre questo fastidioso rumore 
quando si presenta su un veicolo. Solitamente si smussano le pastiglie in corrispondenza degli 
spigoli vivi a contatto con il disco, si incrementa lo smorzamento tra la pastiglia e la pinza 
cambiando l’isolante tra i due corpi, o nei casi peggiori, si vanno a modificare la geometria o 
il materiale di qualche elemento del sistema frenate per cambiare i suoi modi propri di 
vibrare. Mancano però sempre le linee guida necessarie ad evitare con certezza questo 
fenomeno già dalla prima fase di progettazione. Studiare a fondo questo tipo di rumore per 
eliminarlo resta una delle priorità dell’attuale ricerca e sviluppo nel campo dei freni. 
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In questo contesto si inserisce il lavoro esposto nella presente tesi di laurea, che ha 
portato alla progettazione e realizzazione di un banco prova sperimentale che consenta, 
variando opportunamente alcuni parametri tipici dell’azione di frenatura e alcune rigidezze 
critiche delle parti frenanti accoppiate, di osservare e monitorare le condizioni caratteristiche 
per l’insorgere del fenomeno su una coppia “pinza-disco freno” reale, di produzione Brembo, 
montata sulla ruota anteriore di una motocicletta in commercio, la Ducati Multistrada 
1000DS. 
1.2. Classificazione del “Disc Brake Noise” 
In generale il “Disc Brake Noise” può essere suddiviso, in funzione della frequenza del 
suono generato, in più categorie a cui, nel corso degli anni, sono stati dati vari nomi, per lo 
più di origine onomatopeica, che richiamano il particolare rumore emesso all’insorgere del 
fenomeno, grind, grunt, moan, groan, squeak, squeal, e wire brush. 
Non ci sono valori standard delle frequenze per i quali si possa definire l’appartenenza 
ad una tipologia di rumore o ad un’altra, così come non esiste una unica suddivisione. Quella 
maggiormente in uso suddivide il fenomeno, in funzione della frequenza del suono emesso, in 
tre grandi gruppi a cui generalmente sono anche associati differenti fenomeni meccanici 
scatenanti: 
 
• Groan   rumore a bassa frequenza (30÷1000Hz) 
• Low Frequency Squeal rumore caratterizzato da frequenze intermedie (1÷4kHz) 
• High Frequency Squeal rumore ad alta frequenza (3÷20kHz) 
 
In realtà non esiste una separazione così netta tra i diversi tipi di rumore generato in 
funzione della frequenza ma vi è una certa sovrapposizione che, alle frequenze di “confine”, 
rende difficilmente determinabili i componenti meccanici coinvolti nella vibrazione 
considerata. 
1.2.1. “Groan” 
Nei casi peggiori il “Groan” interessa tutta la fase di frenata ma solitamente si 
percepisce dalla seconda metà della fase di arresto fino allo stop del veicolo. Generalmente si 
manifesta con decelerazioni variabili tra 1,5÷6m/s2, velocità tra 15÷30km/h e temperature 
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attorno ai 60÷120°C. Nasce da vibrazioni che si creano durante la frenata a seguito di 
variazioni della coppia frenante dovute a deformazioni dei corpi costituenti il freno ed è 
maggiormente percepibile all’interno dell’abitacolo, dove le vibrazioni si propagano 
attraverso le sospensioni ed il corpo del veicolo stesso. 
Queste vibrazioni sono prevalentemente determinate da: 
 
• presenza di risonanze che coinvolgono tutta la struttura della sospensione del 
veicolo della quale, quindi, è necessario conoscere le rigidezze di ogni componente 
(braccetti, molle, eventuali semiassi, boccole, etc.). Spesso tali vibrazioni sono 
eccitate da qualche armonica della frequenza di rotazione della ruota stessa; 
• deformazioni del disco freno ed eventuali difetti superficiali su di esso o eccessivi 
valori di rugosità; 
• fenomeno dello “stick-slip”, tra pastiglie e disco freno, dovuto ad una eccessiva 
differenza tra i valori dei coefficienti di attrito statico e dinamico. Spesso questo 
fenomeno dipende in maniera rilevante dalla temperatura dei corpi a contatto che 
influenza i valori dei due coefficienti d’attrito in questione; 
• temperatura dei corpi a contatto che, oltre ad influenzare i coefficienti d’attrito, 
provoca differenti dilatazioni di disco e pastiglie. 
1.2.2. “Low Frequency Squeal” 
Come emerso da esperienze effettate in studi precedenti, il fenomeno del “Low 
Frequency Squeal” può manifestarsi in condizioni diverse da quelle tipiche per l’insorgere del 
“Groan”, in particolare con decelerazioni piuttosto contenute, attorno ad 1,5m/s2, con velocità 
molto basse, attorno ai 10km/h e con temperature prossime agli 0°C. Dopo alcune prove di 
frenata può accadere che il fenomeno scompaia per l’innalzarsi della temperatura. 
Il tipi di rumore indicati con il termine “Squeal”, a differenza del “Groan”, non sono 
causati da variazioni della coppia frenante ma sono fenomeni di instabilità dinamica dovuti 
all’accoppiamento di due o più corpi in moto relativo in presenza di attrito (“friction induced 
vibrations”). In particolare il “Low Frequency Squeal” dipende dalla propensione a vibrare 
dei vari componenti di freno e sospensione, non soltanto disco e pastiglie, ma anche quelli 
rigidamente collegati con essi, ossia pinza, sostegno della pinza, sospensione, semiassi, etc. 
Risulta quindi indipendente da parametri come la rugosità del disco o eventuali deformazioni 
dello stesso, mentre dipende da quei parametri che regolano il modo di vibrare di tutto il 
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sistema freno-sospensione. Assumono così fondamentale importanza le caratteristiche 
geometriche, di massa e rigidezza di tutti i componenti del freno e della sospensione. 
Il rumore prodotto non è trasmesso all’interno dell’abitacolo attraverso le sospensioni 
ed il corpo del veicolo, ma viene amplificato dalle superfici del disco freno, le quali, vibrando, 
generano onde sonore. 
1.2.3. “High Frequency Squeal” 
Come il “Low Frequency Squeal” indica un rumore prodotto per instabilità dinamica da 
vibrazioni “friction induced”. Si differenzia perché non dipende dalle proprietà caratteristiche 
di tutti i componenti del freno e della sospensione, ma solamente dalle proprietà dinamiche 
del disco freno che diventa l’elemento chiave nel determinare il fenomeno. Infatti, per un 
particolare sistema frenante, le frequenze tipiche alle quali si può avvertire l’insorgere di 
“High Frequency Squeal” dipendono esclusivamente dal rotore e non variano al variare degli 
altri elementi costituenti il freno. Il fenomeno si manifesta quando si accoppiano, in 
risonanza, un modo proprio circonferenziale con uno normale dello stesso disco freno oppure 
quando un modo circonferenziale del disco freno si accoppia con un modo proprio di vibrare, 
di paragonabile frequenza, delle altre componenti del freno [1]. 
Detto ciò si può meglio individuare, in funzione della frequenza del primo modo 
proprio di vibrare di tipo circonferenziale di un rotore, la zona di confine tra i due fenomeni di 
“Squeal”: sotto si ha il “Low Frequency Squeal” e sopra il ”High Frequency Squeal”. 
D’ora in poi, salvo i casi in cui si renderà necessario specificarne la tipologia, verrà 
utilizzato il solo termine “Squeal” per indicare il generico rumore prodotto da “friction 
induced vibrations”, oggetto di questo lavoro. 
1.3. Metodologie per lo studio dello “Squeal” 
Solo il test su strada del motociclo, appositamente strumentato con microfoni e 
accelerometri, permette di dare risposte quasi certe sull’effettivo verificarsi di fenomeni 
vibratori durante la fase di frenatura, pur lasciando un certo livello di incertezza tipico della 
poca ripetibilità di questi fenomeni, in particolar modo dello “Squeal”. 
Tuttavia esistono vari tipi di approccio metodologico che consentono, entro certi limiti, 
di prevedere l’instaurarsi o meno di indesiderate vibrazioni senza aver necessariamente 
bisogno di una prova su strada o addirittura senza aver realizzato alcun componente del freno 
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stesso. Si può quindi tentare una prima ottimizzazione del comportamento vibratorio del freno 
già in fase di progettazione, ottenendo alcune indicazioni generali da verificare poi sul campo, 
caso per caso. 
1.3.1. Banco prova dinamometrico 
L’utilizzo di un banco dinamometrico consente una certa standardizzazione delle prove 
effettuate e, anche utilizzando freni differenti, permette di ottenere parametri di confronto 
meno aleatori rispetto ad una prova su strada. Inoltre, sul banco, è possibile simulare prove 
secondo cicli di test analoghi a quelli effettuati su strada, ottenendo informazioni molto utili 
per una correlazione con eventuali dati ricavati da una successiva prova su strada. 
Al banco è possibile strumentare il freno con vari sensori, tipicamente dei microfoni, in 
modo da rilevare i valori di frequenza e pressione sonora del rumore prodotto dal freno in 
funzione di parametri come la velocità angolare del disco, la forza frenante, la temperatura, 
etc. 
1.3.2. Analisi modale 
Con questo metodo si possono determinare le caratteristiche dinamiche del sistema 
frenante nel complesso e, singolarmente, di ogni suo componente. In particolare: 
 
• frequenze proprie di ogni singolo componente e di tutto l’assemblato; 
• forme modali; 
• coefficienti di smorzamento modali. 
 
L’analisi modale può essere svolta sia su veicolo che su banco, oppure, a seconda di 
cosa interessa, singolarmente corpo per corpo. Solitamente si usano due differenti 
metodologie: 
 
• da fermo: “impact hammer test”, si colpisce il freno con un martello 
opportunamente strumentato e si ottengono, in output, le varie frequenze proprie del 
sistema. Per ottenere anche le forme modali è necessario dotare i corpi di ulteriori 
sensori di posizione e/o prossimità. Questo metodo presenta dei limiti sotto 
l’aspetto della ripetibilità della prova che dipende molto dal modo in cui l’operatore 
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colpisce il corpo. Si può ovviare utilizzando un sistema meccanico di azionamento 
del martello; 
• in movimento: si applicano sui vari corpi sensori di prossimità, o laser o basati sul 
principio delle correnti parassite, che misurano le deformazioni del freno durante il 
funzionamento, “Operating Deflection Shape”. Serve una strumentazione più 
costosa e complicata rispetto a quella utilizzata nel metodo precedente. 
1.3.3. Metodo degli elementi finiti 
Il metodo degli elementi finiti consente di studiare fenomeni vibratori ed ottenere 
previsioni sulla possibilità dell’insorgere di eventuali rumori senza bisogno di costruire 
modelli né prototipi del freno e senza la necessità di utilizzare costose attrezzature di prova. 
Anche in questo caso si hanno approcci differenti in funzione della tipologia di 
“Squeal” che si vuole studiare. 
 
• “Low Frequency Squeal”: date le caratteristiche tipiche del manifestarsi di questo 
tipo di rumore, che coinvolge il sistema frenante nel suo complesso, è necessario 
realizzare un modello agli elementi finiti che contenga tutti i principali componenti 
del freno e della sospensione, per poi determinare le vibrazioni tipiche di quel 
sistema tramite un’analisi che generalmente calcola gli autovalori complessi del 
sistema e consente di individuare la presenza di eventuali vibrazioni instabili. 
• “High Frequency Squeal”: data la predominante influenza delle caratteristiche 
dinamiche del disco freno su questo tipo di instabilità, per avere indicazioni sulle 
frequenze alle quali le vibrazioni hanno maggiore intensità, è sufficiente realizzare 
un modello ridotto ed effettuare un’analisi di risposta in frequenza 
dell’accoppiamento disco-pastiglia-pinza. 
1.4. Stato dell’arte 
Lo studio del “Brake Noise” risale all’inizio degli anni sessanta. In precedenza il 
fenomeno veniva associato alla caratteristica discendente del coefficiente d’attrito rispetto alla 
velocità relativa dei corpi stessi. Si pensava che ciò provocasse l’insorgere di vibrazioni che 
potevano diventare instabili e innescare quindi il fastidioso rumore. 
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Risultati sperimentali smentirono questa teoria. Si scoprì, infatti, che i freni tendevano 
ad essere rumorosi anche se il coefficiente d’attrito rimaneva costante. Numerosi studi su 
modelli semplificati di freni, con pochi gradi di libertà e dotati di masse e rigidezze 
concentrate, hanno dimostrato che all’origine del rumore ci sono fenomeni di instabilità che si 
instaurano tra i componenti del freno a causa dell’interazione di particolari  modi di vibrare 
dei corpi a contatto. 
In questi ultimi anni alle sperimentazioni su modelli di impianti frenati più dettagliati e 
più conformi alla realtà si sono affiancati i benefici derivanti dall’avvento del metodo degli 
elementi finiti e dal potenziamento degli strumenti di calcolo. E’ stato quindi possibile 
studiare il fenomeno del “Brake Noise” con approssimazioni meno restrittive e si sono fatti 
concreti passi avanti nella comprensione dei meccanismi che lo determinano. 
 
• Wauer ed Helig [2] hanno studiato una metodologia di calcolo basata sulle 
equazioni che governano la dinamica dei dischi unite alle equazioni delle pastiglie. 
Hanno inoltre considerato un modello non lineare del legame µdinamico-vrelativa e una 
dipendenza delle vibrazioni dal calore sviluppato dal freno. Infine hanno 
discretizzato questo modello, altamente non lineare, con il top-Lyapounov-
exponent-method intorno alla posizione d’equilibrio utilizzando la tecnica degli 
autovalori complessi. 
• Sinou e altri [3], per lo studio delle vibrazioni che nascono in un freno di aeroplano, 
hanno realizzato un modello dinamico formato da corpi rigidi accoppiati tra loro 
per un totale di quindici gradi di libertà. Hanno simulato il contatto tra i vari corpi 
costituenti il modello con attrito coulombiano con coefficiente d’attrito costante e 
rigidezze di contatto. Hanno svolto la successiva analisi dinamica sia in maniera 
lineare, con la tecnica degli autovalori complessi, sia in maniera non lineare, 
ricavando l’andamento nel tempo delle ampiezze delle oscillazioni. 
• Tuchinda [4] ha compiuto uno studio sulla dinamica di un sistema “pin on disc”, 
basandosi sull’analisi agli elementi finiti di un’attrezzatura atta a simulare un freno 
a disco. Ha rappresentato il contatto con parametri relativi, oltre che all’attrito, 
anche alle rigidezze e agli smorzamenti di contatto tra i due corpi. Nonostante 
l’apparecchiatura del test non rappresenti realmente un freno a disco, ha svolto 
un’analisi lineare, sempre mediante la tecnica degli autovalori complessi, ed 
un’analisi non lineare in modo da determinare la propensione allo “Squeal” rispetto 
a parametri significativi presi in considerazione con il primo tipo di analisi. In 
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questo modo è giunto alla conclusione che lo “Squeal” nasce dall’accoppiamento 
tra modi di vibrare del disco ortogonali al piano del disco stesso e modi di vibrare 
del “pin” flessionali, cioè nel piano del disco. 
• Giannini e Massi [5] hanno svolto un lavoro simile ed ottenuto analoghe 
conclusioni, realizzando però un modello di freno a disco più realistico, dotato di 
due pastiglie che strisciano su entrambi i lati del disco. Sia l’analisi agli elementi 
finiti con la successiva analisi dinamica lineare, che i risultati sperimentali in 
laboratorio hanno manifestato che lo “Squeal” si presenta principalmente in 
concomitanza con l’accoppiamento di modi di vibrare del disco caratterizzati da 
spostamenti normali rispetto al paino dello stesso, con modi di vibrare delle 
pastiglie complanari al disco stesso. Inoltre è stato notato che durante lo “Squeal” le 
pastiglie tendono a vibrare in controfase tra loro, mentre il disco vibra sfasato di 90° 
rispetto alle pastiglie. 
• Lee ad altri [6] hanno invece studiato col metodo degli elementi finiti un freno vero 
e non un modello semplificato da laboratorio, in modo da verificare la propensione 
del freno allo “Squeal” prima ancora della realizzazione. Hanno quindi effettuato 
l’analisi modale di ogni componente del freno, tenendo conto anche di fenomeni 
trascurati negli studi precedenti, come la variazione dell’area di contatto tra disco e 
pastiglie, per poi linearizzare il sistema e studiarne la stabilità con la tecnica degli 
autovalori complessi. 
1.5. Obiettivi di questo progetto 
Scopo di questo progetto è realizzare un banco prova sperimentale che permetta di 
osservare da vicino il fenomeno dello “Squeal”, comprendere i meccanismi di instabilità che 
lo determinano, analizzare le condizioni tipiche del suo manifestarsi e raccogliere 
informazioni utili a conoscere più a fondo e affrontare con maggior efficacia questo problema. 
In particolare si concentra l’attenzione sull’impianto frenante Brembo montato sulla 
ruota anteriore di una motocicletta, la Ducati Multistrada 1000DS. Si vuole poter studiare il 
comportamento a “Squeal” di tale impianto frenante tramite un’analisi sperimentale che ne 
utilizzi direttamente i componenti principali, disco-pinza-circuito idraulico d’azionamento, e 
che riproduca, quanto più fedelmente possibile, le condizioni reali di funzionamento, in modo 
da superare le limitazione di modelli semplificati del tipo “pin-disc” e in modo da ottenere 
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risultati affidabili che possano legittimare quelli di un eventuale studio dello stesso sistema 
col metodo degli elementi finiti. 
In definitiva, quindi, si vuole progettare e realizzare un banco prova sperimentale, 
opportunamente sensorizzato, che consenta, col sistema frenante a disposizione, di effettuare 
prove di frenata e raccogliere dati significativi in funzione dei parametri di principale 
interesse per lo studio del problema in oggetto. 
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Capitolo 2. Il Freno a Disco 
2.1. Considerazioni generali 
Il freno a disco venne brevettato nel 1902 da Lanchester e sviluppato in seguito da 
diversi fabbricanti, fra i quali si distinse Herbert Frod (Ferodo). La prima casa in assoluto che 
equipaggiò una moto di serie con un impianto frenante a disco con azionamento idraulico fu 
la Honda, nel 1969. 
I freni a disco sono ormai presenti in qualunque veicolo terrestre, ed hanno soppiantato 
i più classici freni a tamburo per una serie di motivazioni, tra cui le principali [7]: 
 
• costanza di rendimento, anche in condizioni gravose, grazie alla notevole capacità 
di smaltimento del calore, derivante proprio dalla geometria costruttiva e dal 
principio di funzionamento con azionamento dall’esterno; 
• regolarità e modulabilità di funzionamento per la quasi totale assenza di 
deformazioni grazie alla possibilità di disperdere il calore direttamente 
nell’atmosfera senza dover passare attraverso il corpo del tamburo; 
• usura omogenea del materiale di attrito per la notevole uniformità delle pressioni di 
contatto; 
• superiore semplicità costruttiva e vantaggi del 20÷50% in termini di peso con circa 
la metà di elementi costituenti l’insieme freno. 
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2.2. Sistema frenante di una moto 
Il sistema frenate di una moto è costituito da un circuito di comando e dai freni veri e 
propri che agiscono sulle ruote. Di norma, eccetto nelle moto a frenatura integrale, ci sono 
due circuiti indipendenti, uno dei quali aziona il freno anteriore, l’altro quello posteriore. Il 
primo (Figura 2-1) è di gran lunga più 
importante perché, durante la frenata, 
si ha un considerevole trasferimento di 
carico sull’avantreno a seguito della 
coppia che si genera tra la forza 
frenante, applicata a livello del suolo, e 
la forza di inerzia, applicata ad una 
considerevole altezza dal suolo, nel 
baricentro del complesso moto-pilota. 
Il carico più elevato che grava sulla 
ruota anteriore fa si che essa sia in 
grado di trasmettere al suolo una 
maggiore forza frenante.  
L’azione di frenatura è resa 
possibile dall’attrito che entra in gioco 
in due zone differenti: tra le pastiglie 
ed il disco e tra il pneumatico ed il 
fondo stradale. L’entità della coppia 
frenante generata a livello del disco è 
legata fondamentalmente alla forza 
con cui le pastiglie serrano il disco stesso e al coefficiente d’attrito dei due materiali a 
contatto. Trattandosi di una coppia entra in gioco anche il “diametro utile del disco” cioè la 
distanza tra l’asse di rotazione e il “centro pastiglia” punto di applicazione della forza. A 
parità di forza frenante generata la coppia aumenta all’aumentare di tale “diametro utile”, per 
questo le moto ad alte prestazioni utilizzano dischi di considerevole diametro. 
A causa dell’attrito l’energia meccanica viene trasformata in calore. A livello del 
gruppo disco-pinza si ha una intensa generazione di calore con conseguenti sollecitazioni 
termiche molto elevate a cui sono sottoposti i vari componenti, con i dischi anteriori che, in 
condizioni particolarmente gravose, come nella guida in pista o nell’impiego della moto in 
Figura 2-1. Sistema frenante anteriore di una moto 
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Figura 2-2. Amplificazione idraulica della forza frenante
strade di montagna con lunghe discese, possono raggiungere temperature dell’ordine 
addirittura di 400÷500°C. 
I moderni freni a disco, alla ricerca di prestazioni superiori, sono quindi sottoposti a 
sempre maggiori sollecitazioni termiche e meccaniche che hanno portato i vari costruttori a 
curare ogni dettaglio tecnico e a sviluppare, attorno al medesimo principio di funzionamento, 
nuove soluzioni progettuali, sempre più ottimizzate ed estreme, introducendo anche materiali 
nuovi e molto costosi, il cui campo di applicazione resta spesso limitato al settore delle 
competizioni. 
Vediamo più in dettaglio i principali componenti del sistema frenante. 
2.2.1.  Il sistema di comando 
Per ottenere una frenata vigorosa è necessario serrare con notevole forza le due 
pastiglie sul disco. Occorre quindi moltiplicare in misura considerevole la forza che viene 
esercitata dal pilota sulla leva di comando, che non può e non deve mai essere troppo elevata. 
Una prima moltiplicazione si ottiene meccanicamente sfruttando il rapporto di leva: 
l’estremità della leva azionata dal pilota si muove molto di più dell’altra estremità che agisce 
sulla pompa del freno. Trascurando gli attriti il lavoro compiuto si conserva, quindi dal lato 
della pompa avremo una forza molto più elevata di quella esercitata dal pilota. 
Una seconda moltiplicazione si ottiene sfruttando il principio di Pascal applicato al 
circuito idraulico di collegamento tra la pompa e la pinza (Figura 2-2).  
Il liquido usato, praticamente 
incomprimibile come tutti i liquidi, 
trasmette una pressione costante in 
ogni punto del circuito e, siccome il 
pistone della pompa ha un diametro 
molto più piccolo di quello della pinza, 
la forza con cui le pastiglie serrano il 
disco è molto più alta di quella 
esercitata sul liquido dal pistone della 
pompa. Anche in questo caso, a meno 
delle perdite, trascurabili, il lavoro 
rimane invariato perché la corsa delle pastiglie e molto minore di quella del pistone della 
pompa.  
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Grazie al doppio sistema di amplificazione, meccanico ed idraulico, la forza esercitata 
dal pilota subisce un aumento dell’ordine di 70÷160 volte, a seconda delle caratteristiche 
dell’impianto e la pressione, all’interno del circuito idraulico, durante una energica frenata, 
può arrivare anche a qualche decina di bar.  
2.2.2. Le pinze 
Sono i componenti adibiti a trasformare la pressione idraulica in forza frenante sul 
disco. Ormai in tutte le moto ad elevate prestazioni ne vengono utilizzate due all’anteriore e 
una al posteriore. 
Sono realizzate in lega d’alluminio e possono essere flottanti o fisse (Figura 2-3).  
 
• Flottanti: non sono vincolate rigidamente al piede della forcella, al forcellone 
oscillante o al telaio, ma sono montate su di un elemento intermedio, rispetto al 
quale presentano una lieve possibilità di movimento in senso assiale. Sono dotate di 
uno o due pistoni, paralleli e dallo stesso lato; di conseguenza hanno una pastiglia 
mobile ed una fissa. Quando il circuito idraulico viene messo in pressione il pistone 
spinge la pastiglia mobile 
contro il disco e, per reazione, 
il corpo pinza scorre in 
direzione opposta sulle sue 
guide e porta anche la 
pastiglia fissa a premere sul 
disco, dall’altro lato. Le pinze 
di questo tipo presentano 
vantaggi in termini di 
ingombro e talvolta anche in 
termini di costo. 
• Fisse: sono vincolate rigidamente alla forcella o al forcellone e dotate di due o 
quattro pistoni opposti, alloggiati all’interno dei relativi cilindri. Non mancano 
esempi a sei pistoni. Quando il circuito idraulico viene messo in pressione i pistoni 
vengono spinti da entrambi i lati contro il disco. Il corpo della pinza è, in genere, 
costituito da due parti simmetriche unite per mezzo di alcune viti. Esistono anche 
alcuni ottimi esempi di pinze monoblocco. 
Figura 2-3. Pinza flottante e fissa 
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La tenuta tra ogni cilindro ed il relativo pistone è assicurata da un elemento di tenuta 
anulare in gomma sintetica, a sezione quadrata, che ha anche la funzione di riportare il pistone 
in posizione di riposo, grazie alla sua elasticità, quando la leva del freno viene rilasciata. 
All’esterno di questo elemento spesso ne viene messo un altro avente funzione di parapolvere. 
Il passaggio dalle pinze a due pistoni a quelle a 
quattro consente una riduzione dell’altezza radiale 
della banda frenante che si traduce in un minor peso 
del disco e in un aumento del diametro “efficace” del 
disco stesso, a parità di diametro esterno (Figura 2-4). 
Si può inoltre avere una maggiore superficie mobile 
complessiva sulla quale agisce il liquido idraulico e 
perciò ottenere una maggiore forza di serraggio a 
parità di forza esercitata sulla leva. Inoltre la pastiglia, 
di dimensioni maggiori, ha una maggiore superficie di lavoro e quindi è meno sollecitata 
termicamente ed ha una maggiore durata. 
Con riferimento al senso di rotazione del disco, il fatto che esistano un bordo d’attacco 
ed uno d’uscita, determina una sorta di “effetto cuneo” che, a sua volta, tende a dare come 
risultato una ripartizione non uniforme delle pressioni di contatto ed un’usura non omogenea 
del materiale d’attrito. Per questa ragione si sono largamente diffuse le pinze a quattro pistoni 
opposti con i due pistoni anteriori, vicini al bordo di uscita, con diametro maggiore. In questo 
modo l’inconveniente in questione viene praticamente del tutto eliminato. 
2.2.3. I dischi 
I dischi sono gli elementi rotanti assieme alla ruota sui quali agiscono le pinze 
serrandoli tra le loro pastiglie. 
Come già visto sono sottoposti a temperature molto elevate. Per migliorarne il 
raffreddamento vengono spesso dotati di fresature o forature, che hanno anche altri benefici 
effetti. Contribuiscono, infatti, a “ravvivare” in una certa misura le pastiglie, ad abbassare il 
peso e a rompere il velo d’acqua quando si guida sotto la pioggia. Di recente sono stati 
riproposti, su particolari tipi di moto, i dischi autoventilanti, di spessore superiore a quello 
usuale e dotati di forature radiali. 
Figura 2-4. Diametro efficace 
 
Capitolo 2 Il Freno a Disco 
  15 
Per anni sono stati diffusissimi i 
dischi in ghisa, ottenuti per fusione e in 
grado di assicurare elevati coefficienti 
d’attrito (Figura 2-5). Questo materiale 
tende però ad arrugginire con facilità e non 
ha eccellenti caratteristiche meccaniche, 
cosa che obbliga ad usare elevati spessori. 
 Negli ultimi anni sono stati 
soppiantati dai dischi in acciaio, che può 
essere inossidabile ed ha caratteristiche meccaniche superiori, il che consente di impiegare 
spessori molto ridotti a tutto vantaggio del peso. Inoltre l’acciaio può essere forato 
abbondantemente, senza che sia necessario svasare i margini dei fori. Per diverso tempo si è 
rilevato complessivamente inferiore alla ghisa in termini di coefficiente d’attrito, ma, ad oggi, 
sono stati sviluppati acciai e materiali d’attrito che hanno ampiamente compensato questo 
handicap. I dischi d’acciaio vengono ottenuti dalla lastra, per tranciatura. Lo spessore può, in 
certi casi, scendere anche al di sotto dei 4,5mm e l’indurimento superficiale viene ottenuto 
mediante tempra ad induzione. Il costo è leggermente superiore rispetto a quello dei dischi in 
ghisa. 
Un terzo materiale, destinato, per via del costo proibitivo, alle sole competizioni, è il 
carbonio che ha i suoi punti di forza nell’alto coefficiente d’attrito, oltre 0,6 lavorando con 
pastiglie dello stesso materiale, e nella ridotta densità, che si traduce in una eccezionale 
leggerezza del disco. Questo materiale deve lavorare ad alta temperatura. Il range ottimale è 
circa tra 200 e 400°C. 
I dischi, in origine, erano sempre fissi, ovvero rigidamente vincolati alla ruota; spesso 
erano realizzati in un sol pezzo con la flangia di fissaggio al mozzo. In seguito si sono 
affermati, ottenendo una larghissima diffusione in particolare sugli avantreni delle moto 
sportive, i dischi in due parti (Figura 2-6): una banda frenante, in acciaio, su cui sono ricavate 
le due piste sulle quali lavorano le pastiglie, più una “campana” con flangia di fissaggio alla 
ruota. Queste due parti possono essere collegate rigidamente oppure con sistema flottante o 
anche semi-flottante. I vantaggi della soluzione flottante sono costituiti da una maggiore 
leggerezza, la campana può essere realizzata in lega leggiera, e dalla possibilità di risentire in 
misura minore del funzionamento a temperature molto elevate. Il disco infatti è vincolato alla 
campana mediante una serie di bussole e presenta una certa libertà di movimento in senso 
assiale; di conseguenza, durante la rotazione, si può disporre automaticamente nella posizione 
Figura 2-5. Dischi in ghisa 
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più corretta tra le due pastiglie. Inoltre risulta libero anche nelle sue dilatazioni radiali, non ci 
sono cioè impedimenti alla dilatazione termica della banda frenante nella zona di lavoro, 
quella dove agiscono le pasticche, che, ovviamente, raggiunge le temperature più elevate. 
2.2.4. Le pastiglie 
Le pastiglie sono delle piastrine d’acciaio sulle quali è riportato del materiale che ha il 
compito di sfregare contro il disco, sopportando temperature elevate e generando una forza 
frenante di notevole entità. Questo materiale deve avere un coefficiente d’attrito, in 
abbinamento col disco, di notevole entità, anche superiore a 0,5. Tale coefficiente d’attrito 
deve subire variazioni molto limitate durante l’uso, sia al passare del tempo che al variare 
della temperatura, in modo da assicurare una adeguata costanza della forza frenate, ovvero da 
avere un comportamento sempre prevedibile. Importanti sono anche una buona conducibilità 
termica, per limitare quanto più possibile l’innalzamento della temperatura, ed il 
contenimento dell’usura, sia del disco che della pastiglia, che si traduce in cospicua durata. 
Per diverso tempo la scena è stata dominata da materiali d’attrito organici, impasti di 
particelle metalliche, resine, cariche inorganiche, abrasivi e fibre organiche, ma in seguito si 
sono affermati i materiali ottenuti per sinterizzazione, costituiti essenzialmente da fibre e 
granuli metallici. Più costosi sono però in grado di fornire prestazioni complessivamente 
superiori. 
Figura 2-6. Campana in lega leggera e pista frenante in acciaio 
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2.2.5. Soluzioni alternative 
Negli ultimi tempi sono apparsi 
impianti frenanti caratterizzati da 
soluzioni al di fuori degli schemi 
canonici. Su diverse moto di prestazioni 
particolarmente elevate si sono affermate 
le pinze “radiali” (Figura 2-7), che 
differiscono dalle altre solo perché il 
fissaggio alla forcella è ottenuto per 
mezzo di viti disposte su un piano 
ortogonale rispetto all’asse della ruota e 
non parallelamente a quest’ultimo come 
vuole la soluzione convenzionale. Il vantaggio, apprezzabile solo in condizioni esasperate, è 
legato essenzialmente alle minori deformazioni indotte nel corpo della pinza dopo 
l’installazione e durante il funzionamento. Una buona diffusione hanno ottenuto anche le 
pompe radiali, il cui punto di forza è legato all’ingombro ed alla geometria del leveraggio che 
comanda il pistone. 
Molto interessanti sono anche le pinze a quattro pistoni opposti, tutti di uguale 
diametro, e quattro pastiglie, che offrono vantaggi derivanti dalle minori dimensioni delle 
singole pastiglie (è minore il rischio di deformazioni derivanti dai diversi coefficienti di 
dilatazione di materiale d’attrito e piastrina a cui è collegato) e dalla presenza, da ciascun lato 
del disco, di due bordi d’attacco 
(miglior grip iniziale, miglior 
comportamento sul bagnato, scarico 
delle particelle d’usura agevolato). 
Una soluzione alternativa, che 
di recente ha avuto un discreto 
successo, è costituita dai dischi “a 
margherita”, (Figura 2-8) ovvero con 
circonferenza non circolare ma 
ondulata. I sostenitori di questa 
soluzione parlano di un miglior 
raffreddamento e di vantaggi in 
Figura 2-7. Pinza radiale
Figura 2-8. Disco a margherita 
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termini di resistenza alle distorsioni 
termiche, oltre che di ravvivamento 
delle pastiglie. Meritano un cenno 
anche i dischi “perimetrali” o 
“circonferenziali” (Figura 2-9), 
vincolati al cerchio e non al mozzo 
della ruota, che vanno abbinati a 
pinze specificamente disegnate per 
loro. 
 
 
 
 
2.3. Sistema frenante analizzato 
Figura 2-9. Disco perimetrale
Figura 2-10. Sistema frenante Brembo montato sulla ruota anteriore della Ducati Multistrada 1000DS  
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Il sistema frenante oggetto di questo studio è prodotto dalla Brembo e montato sulla 
ruota anteriore della Ducati Multistrada 1000DS (Figura 2-10).  
E’ stato preso in esame a partire dalla leva del freno, attraverso la pompa ed il circuito 
idraulico, fino alle pinze ed ai dischi, montati su un cerchio da 17pollici equipaggiato con un 
pneumatico stradale 120/70 ZR17. I dischi sono costituiti da due piste frenati in acciaio 
collegate direttamente sul cerchio tramite apposite bussole e rondelle elastiche che le rendono 
flottanti. La pista frenante ha un diametro esterno di 320mm, è larga 35mm e spessa 4,5mm. Il 
peso è di 1,150kg. 
 Su ciascun disco si serra una pinza in lega d’alluminio, a quattro pistoni contrapposti, 
costruita in due metà unite tramite viti e fissata solidalmente al piede della forcella. Il peso 
con pastiglie non sinterizzate è di 10,4N e la pressione massima di funzionamento è di 70bar. 
I pistoni, per contrastare l’effetto “cuneo” e consentire una usura uniforme delle pastiglie, 
hanno i diametri differenziati, rispettivamente di 30mm e 34mm, dal bordo d’attacco della 
pastiglia sul disco a quello d’uscita. 
Si è concentrata l’attenzione su una singola coppia pinza-disco, conservando, ad 
eccezione del cerchio, tutti gli altri componenti dell’impianto frenante originale, per 
riprodurre condizioni quanto più possibile vicine a quelle reali di funzionamento. 
2.3.1. Stima del massimo momento frenante 
Omega
M f
R m
R r
X i
R e
R i
Figura 2-11.  Schema di equilibrio di una ruota in frenata
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Azionando la leva del freno si manda in pressione il circuito idraulico e si serrano le 
pastiglie sui dischi generando il momento frenante Mf che si oppone al movimento della ruota. 
Supponendo di non arrivare al bloccaggio della ruota, tra il pneumatico e l’asfalto si genera, 
per attrito di tipo statico, la forza Xi che si oppone alla variazione di velocità imposta dal 
momento Mf (Figura 2-11). 
Dall’equilibrio a rotazione della ruota rispetto al suo centro si ottiene la seguente 
equazione: 
 
rif RXM =  (2-1)  
 
Conoscendo Xi ed il raggio di rotolamento della ruota è quindi possibile risalire a Mf. 
Per avere un’idea del massimo Mf applicabile si è quindi cercato di risalire ad un valore 
massimo ragionevole di Xi utilizzando, sotto le seguenti ipotesi, alcuni dati sui minimi spazi 
d’arresto pubblicati da riviste specializzate che hanno provato su strada la moto su cui è 
montato l’impianto frenante in questione. 
 
Ipotesi: 
 
• moto uniformemente decelerato; 
• forza frenante totale esercitata dal solo freno anteriore trascurando l’azione del 
freno posteriore; 
 
Dati: 
 
• spazio d’arresto da 100km/h (v0)? 40m(xf) 
• peso a secco della moto ? 196kg 
• peso stimato della moto in ordine di marcia con pilota ? 300kg (M) 
• misura pneumatico anteriore ? 120/70 R17 
• larghezza pneumatico anteriore da fianco a fianco ? 120mm 
• altezza spalla pneumatico anteriore come percentuale della larghezza ? 70% 
• altezza spalla pneumatico anteriore ? 84mm 
• diametro cerchio anteriore ? 17pollici 
• raggio di rotolamento ruota anteriore ? 300mm (Rr) 
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Applicando le equazione del moto uniformemente accelerato si risale alla 
decelerazione: 
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Applicando la prima legge della dinamica ed eliminando il meno che sta ad indicare 
una decelerazione, si ottiene la forza necessaria ad arrestare la moto: 
 
NMaF 3000max ==  
 
Tenendo conto dell’ipotesi sulla ripartizione della forza frenante si può ottenere 
un’approssimazione per eccesso del massimo Xi imponendo: 
 
maxFX i =  
 
Sostituendo poi nella 2.1 si ha una stima approssimata per eccesso del massimo Mf  
esercitabile dall’impianto frenante: 
  
NmRFM rf 900maxmax ==−  
 
Tale momento frenante Mf-max è il risultato dell’azione delle due pinze sui due dischi 
freno. Il singolo disco è sottoposto a: 
 
Nm
M
M fD 4502
max
max == −−  
 
E’ possibile calcolare la potenza istantanea dissipata dal freno sotto forma di calore 
generato dall’attrito tra disco e pastiglie. 
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Per un singolo disco si ha: 
 
rDD MW ωmaxmax −− = , (2-2) 
 
dove ωr è la velocità angolare della ruota e con WD-max si intende la potenza dissipata, 
alle varie velocità angolari, in corrispondenza dell’applicazione di MD-max. 
Ad una velocità della moto pari a 100km/h si ha: 
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2.3.2. Stima delle forze di contatto disco-pastiglia 
I freni a disco utilizzati in ambito motociclistico sono definiti ad accostamento rigido in 
base ai gradi di libertà che la pastiglia ha nei confronti del moto relativo col disco; nel caso 
considerato si ha solo un moto traslatorio in direzione parallela all’asse del disco. Altri tipi di 
accostamento sono quelli denominati “libero” e “semilibero”, definiti in base a quanti gradi di 
libertà rotazionali ha la pastiglia nei confronti del disco, rispettivamente 2 ed 1 [8]. 
Il particolare moto di accostamento, abbinato ad alcune ipotesi necessarie, consente di 
determinare la forza normale N da applicare alle pastiglie per avere un determinato momento 
frenante sul disco MD. 
 
Ipotesi: 
 
• zona di contatto tra disco e pastiglia con la forma di un settore di corona circolare; 
• andamento delle pressioni di contatto in funzione del raggio secondo l’ipotesi di 
Reye: quantità di materiale asportato per usura proporzionale al lavoro fatto dalle 
forze d’attrito. ( ) rkrp =  dove k è una costante dipendente dalla forza normale 
applicata. 
• valore del coefficiente d’attrito dinamico tra pastiglie e pista frenante. Non 
conoscendolo per l’applicazione considerata si stima attorno allo 0,5. 
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Calcolando l’integrale della distribuzione della pressione di contatto sulla superficie di 
contatto si ha: 
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dove il raggio medio Rm è la media aritmetica dei due raggi che definiscono il settore di 
corona circolare: 
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L’introduzione del concetto di raggio medio consente di vedere il momento frenante 
come generato da una forza tangenziale di attrito Ft applicata ad una distanza dal centro del 
disco pari ad Rm e legata ad N tramite il coefficiente d’attrito dinamico f. 
 
 fNFt =  (2-4) 
 
 Il fattore 2 a moltiplicare la 2.3 per il calcolo del momento MD è immediatamente 
giustificabile tenendo conto del fatto che il circuito idraulico spinge, con la stessa pressione, 
le due pastiglie che esercitano, quindi, la stessa forza normale N su entrambi i lati del disco e 
determinano il raddoppio del momento frenante. 
Aggiungendo ai risultati del paragrafo precedente la teoria appena esposta ed i seguenti 
dati caratteristici dell’impianto frenante è possibile ottenere importanti informazioni sulle 
massime grandezze in gioco. 
 
Dati: 
 
• raggio medio di applicazione della forza frenante ? 142,5mm (Rm) 
• area di spinta dei pistoni della pinza ? 1614mm2 
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Sostituendo MD-max, prima calcolato, nella 2.3 e, tenendo conto della 2.4, abbiamo 
immediatamente un’idea delle forze massime che sollecitano pista frenate e supporto pinza 
nell’ipotesi fatta di “frenata al limite”.  
 
mtD RFM 2max =−  
 
Da cui 2Ft: 
 
N
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F
m
D
t 31582
max ≅= −  (2-5) 
 
La conoscenza della corrispondente forza normale massima Nmax, ricavabile invertendo 
la 2.3, permette di effettuare una stima della massima pressione raggiungibile dall’olio 
all’interno del circuito frenante. 
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Capitolo 3. Il Banco Prova 
3.1. Specifica tecnica 
3.1.1. Introduzione 
Il contatto tra due corpi in movimento tra loro comporta lo scambio di forze e la 
possibilità che nascano vibrazioni. Un fenomeno tipico causato da queste ultime è la 
rumorosità dei freni a disco di qualsiasi veicolo. 
Nonostante queste vibrazioni siano provocate da più fenomeni differenti, le cause 
principali sono da attribuirsi a fenomeni di stick-slip, a deformazioni del disco ed a 
determinati modi di vibrare che si vengono a creare con particolari condizioni di contatto e 
che interessano tutti i componenti del freno stesso. In quest’ultimo caso il regime vibratorio 
che si instaura può essere instabile e portare ad una rumorosità inaccettabile, che solitamente 
si manifesta quando i due corpi a contatto hanno alcune frequenze dei modi propri di vibrare 
molto vicine. Il fenomeno dello stick-slip è, invece, determinato della dipendenza del 
coefficiente d’attrito dinamico dalla velocità relativa tra i corpi a contatto. 
Si richiede quindi la realizzazione di un banco prova strumentato, su cui montare un 
freno a disco motociclistico, completo di circuito idraulico di azionamento, per eseguire prove 
sperimentali di frenata sotto condizioni analoghe a quelle reali di funzionamento su strada. Il 
banco prova deve permettere di verificare sperimentalmente la propensione del freno ad 
essere rumoroso e deve essere opportunamente sensorizzato per monitorare l’andamento 
vibratorio del disco e fornire la possibilità di confrontare i risultati dell’esperienza con quelli 
di un eventuale studio dello stesso sistema col metodo degli elementi finiti. 
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3.1.2. Prestazioni richieste 
Il banco prova deve permettere l’effettuazione di una prova a disco fermo per trovare i 
modi propri della struttura tramite un martello strumentato. Deve poi consentire l’esecuzione 
di prove con il disco in movimento, ad una velocità di rotazione variabile tra 0 e 900giri/min, 
per determinare l’ampiezza delle vibrazioni del disco che si hanno in concomitanza con 
fenomeni di rumorosità del freno. 
Deve consentire la regolazione della rigidezza del supporto pinza in direzione verticale 
in modo da poter variare la frequenza del modo proprio di vibrare corrispondente tra 500 e 
1500Hz. 
Il banco prova deve consentire la regolazione della forza frenante applicata tramite il 
controllo della pressione dell’olio all’interno del circuito idraulico in un range variabile tra 0 e 
15bar. 
Deve inoltre fornire la possibilità di variare il coefficiente d’attrito ed essere 
opportunamente strumentato per rilevare il valore dello stesso. 
Infine il banco prova deve essere facilmente riattrezzabile in modo tale da consentire il 
montaggio di dischi differenti. 
3.1.3. Condizioni da soddisfare 
Pesi e ingombri 
La macchina dovrà essere posizionata su un bancale già a disposizione dell’officina; 
non è consentito superare le dimensioni di 1000x800x500mm. Il peso complessivo non deve 
superare i 700N. 
 
Interfacce 
I principali vincoli all’interfaccia con la macchina sono costituiti da: 
 
• gruppo “pinza-disco freno” a disposizione; 
• motore elettrico e bancale già presenti in officina; 
• supporto disco progettato in [6]; 
 
In relazione a quest’ultimo, le modifiche o i nuovi componenti che vanno a sostituire 
particolari esistenti, non devono alterare le caratteristiche di rigidezza, resistenza e 
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funzionalità degli stessi e devono consentire la reinstallazione dell’attrezzatura 
precedentemente montata. 
Le caratteristiche degli impianti elettrico e pneumatico che si hanno a disposizione 
nell’officina dove verrà installata l’attrezzatura sono: 
 
• rete elettrica: tensione alternata V=220V; potenza massima W=2,5kW; 
• impianto ad aria compressa: pressione massima Pmax=10bar; potenza massima 
W=7,5kW. 
 
Condizioni ambientali 
Non si hanno particolari prescrizioni in quanto il banco prova sarà utilizzato soltanto in 
officina con le seguenti condizioni ambientali: 
 
• temperatura media: 20°C; 
• umidità relativa media: 80%. 
 
Sicurezza 
Sono da predisporre dei sistemi di protezione atti a garantire l’incolumità dell’operatore 
in presenza di parti rotanti con velocità angolari fino a 900giri/min. 
3.2.  Requisiti richiesti al banco prova 
L’obiettivo che si vuole raggiungere progettando questa macchina è quello di poter 
provocare e analizzare fenomeni di squeal e di stick-slip utilizzando l’impianto frenante a 
disposizione. In particolare si vuole effettuare uno studio dello squeal a bassa frequenza, 
comprendendo tutti i corpi, collegati rigidamente a disco e pinza, che possono influenzare il 
fenomeno. 
Nella realtà il disco freno è vincolato direttamente al cerchio ruota, molto più rigido, 
quindi la catena dei corpi coinvolti può essere limitata alla sola pinza frenante. Come emerso 
dallo studio in frequenza effettuato in [10], con un disco freno più rigido di quello oggetto del 
presente studio, l’albero di supporto, che qui verrà adattato e riutilizzato, ha caratteristiche di 
rigidezza adeguate per consentire lo studio in frequenza della sola pista frenante, essendo 
molto più cedevole dei corpi a cui è vincolata. Basterà quindi verificare che anche i particolari 
riprogettati, per collegare la nuova pista frenante al solito supporto, abbiano analoghi requisiti 
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di rigidezza. La struttura di supporto della pinza, invece, deve essere progettata da zero ed è 
necessario porre particolare attenzione sia alla sua rigidezza sia alla possibilità di variarla. 
Si vuole quindi verificare la caratteristica dello squeal di dipendere dall’accoppiamento 
di particolari modi di vibrare del disco e del sistema pinza, come già emerso in [4], [5]. In tali 
studi si evidenzia che lo squeal si presenta quando i modi di vibrare del disco caratterizzati da 
spostamenti ortogonali al piano del disco hanno frequenze proprie molto vicine a quelle dei 
modi di vibrare delle pastiglie, supporto compreso, che hanno, invece, spostamenti sul piano 
del disco in direzione tangenziale (Figura 3-1).  
Per mettere in risalto lo stick-slip è invece sufficiente evitare accoppiamenti tra le 
frequenze dei modi propri di vibrare che possono causare lo squeal, in modo da escludere 
quest’ultimo tra le possibili cause del rumore che si genera. Lo stick-slip infatti dipende dal 
particolare andamento, funzione della velocità, del coefficiente d’attrito tra le superfici a 
contatto, senza essere particolarmente influenzato dalle rigidezze, determinanti per lo squeal. 
E’ quindi necessario permettere, per almeno uno dei corpi a contatto, la regolazione 
delle frequenze proprie associate agli spostamenti modali tipici del fenomeno dello squeal. 
Per semplicità costruttiva e progettuale si farà in modo di poter variare la rigidezza del 
supporto pinza in direzione verticale. 
Altra caratteristica peculiare di questa attrezzatura è di essere un vero e proprio banco 
prova che consente di analizzare il comportamento di un coppia “pinza-disco freno” reale. Nei 
Figura 3-1. Modi di vibrare che causano squeal 
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già citati studi analoghi, ad esempio [4] e [5], ci si è limitati ad utilizzare dischi semplificati e 
di dimensioni non convenzionali e la pastiglia è stata schematizzata con una trave che striscia 
sulla superficie laterale del disco e, in [4], agisce addirittura su un solo lato del disco. Con 
questo banco prova si mira a riprodurre quanto più possibile le reali condizioni di 
funzionamento per ottenere risultati sperimentali molto affidabili. Se questi corrisponderanno 
con quelli ottenuti da una successiva applicazione del metodo di analisi dinamica sviluppato 
in [10] su un modello FEM dello stesso banco, sarà possibile studiare, direttamente col 
metodo degli elementi finiti, il modello di un reale freno a disco, in modo da avere una valida 
indicazione sulla propensione allo squeal di quest’ultimo. 
Si richiede inoltre di dotare la macchina dell’apposita sensoristica ai fini di poter 
rilevare i principali parametri caratteristici della frenata, le deformazioni dei corpi e, 
soprattutto, la frequenza con la quale queste avvengono; è anche auspicabile dotare 
l’attrezzatura di un microfono per rilevare le caratteristiche del rumore prodotto dal freno. 
Recentemente, studi condotti in sede sulle vibrazioni della lama di una sega a disco 
([9],[11],[12]) durante l’operazione di affilatura, hanno portato alla realizzazione di una 
macchina capace di rilevare le vibrazioni flessionali del disco durante una simulazione di 
funzionamento ([9]). Viste le analogie tra le caratteristiche funzionali e dimensionali della 
macchina già realizzata col banco da progettare si è deciso di modificare e/o sostituire alcuni 
componenti della macchina esistente al fine di adattarla alla prova in questione. 
3.3. Descrizione del banco prova 
Il banco prova, progettato nel rispetto delle direttive espresse nella specifica tecnica, è 
composto da tre parti principali, ognuna con una funzione specifica: 
 
• supporto del disco: è il sottosistema che sostiene la pista frenante e ne consente la 
rotazione attorno al proprio asse; 
• supporto della pinza: è il sottosistema che sostiene la pinza freno e permette la 
variazione della frequenza di oscillazione in direzione verticale, parallelamente al 
piano di rotazione del disco; 
• supporto motore e trasmissione: è il sottosistema che provvede alla corretta 
rotazione della pista frenante, secondo le specifiche di coppia e numero di giri 
richieste. E’ costruito con opportuni accorgimenti e appositamente strumentato per 
fornire una stima del momento frenante misurando la coppia di reazione del motore. 
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Si aggiungono un piccolo supporto “a manubrio” per la leva del freno, un semplice 
sistema di regolazione della pressione frenante applicata ed una adeguata copertura di 
protezione di tutti i componenti, in particolare di quelli in rotazione ad alta velocità. 
Il tutto è fissato sopra una piastra di acciaio dello spessore di 20mm. Per ottenere un 
adeguato isolamento del banco da vibrazioni esterne tale piastra è stata appoggiata sopra un 
tavolo, già presente in officina, con un piano in legno dello spessore di 40mm. 
3.3.1. Supporto del disco 
Limitandosi ad analizzare il comportamento di una singola coppia “pinza–disco freno” 
dell’impianto frenante a disposizione è stato possibile utilizzare, come supporto della pista 
frenante, il supporto portalama dell’attrezzatura realizzata in precedenza ([9]) per lo studio 
delle vibrazioni flessionali delle lame delle seghe a disco per cartiere. 
E’ stato necessario progettare un adeguato sistema di collegamento per montare la pista 
frenante sull’albero del supporto in questione. Si è utilizzato un sistema analogo a quello del 
progetto originario secondo lo schema in Figura 3-2. 
Figura 3-2. Schema del collegamento albero-pista frenante 
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Si sono realizzati tre dischi forati da montare sull’albero con accoppiamento incerto 
H7/j6. Sul più grande, il “disco-flangia”, si è fissata la pista frenante, utilizzando lo stesso tipo 
di montaggio flottante con cui è vincolata al cerchio ruota della moto (Figura 3-3). 
 Il sistema flottante è costituito da distanziali calibrati e rondelle elastiche; il distanziale 
fa in modo che la vite serri la rondella contro la pista frenante senza schiacciarla 
completamente. Il disco ha quindi la possibilità di flottare quando è sottoposto a forze in 
grado di schiacciare ulteriormente la rondella elastica. Il corretto posizionamento della pista 
frenante sul disco-flangia si può ottenere utilizzando un disco di centraggio appositamente 
realizzato, il cui foro centrale si accoppia con l’albero e la cui superficie laterale esterna si 
accoppia con l’apposito centraggio già presente sulla pista frenante. 
Gli altri due dischi, detti dischi di blocco, sono uguali tra loro e hanno la misura del 
diametro esterno scelta in funzione della quota a cui si vuole vincolare il disco-flangia. Con 
questo tipo di montaggio si è conservata la possibilità, propria del progetto originario, di 
modificare la rigidezza del supporto del disco variando il raggio del vincolo e cioè il raggio 
dei due dischi di blocco. Rimane anche la possibilità di variare la rigidezza agendo sullo 
spessore dei tre dischi. Questo tipo di regolazione, che può sempre rivelarsi utile per 
correggere eventuali errori di valutazione, è però tutt’altro che immediato. Si sono quindi 
scelte, per i tre dischi, le dimensioni ritenute più appropriate per affrontare il problema in 
questione e si è adeguatamente progettato il supporto pinza per ottenere una pratica ed 
adeguata variazione di rigidezza. 
Figura 3-3. Sistema flottante di fissaggio della pista frenante al cerchio ruota 
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Come nel progetto originario, il moto rotatorio è trasmesso dall’albero alla pista 
frenante per attrito, serrando i tre dischi contro lo spallamento tramite un dado con rondella. 
Per evitare slittamenti, viste le sollecitazioni molto superiori rispetto a quelle tipiche del 
processo di affilatura, si è aggiunta una spina. 
Per eseguire un corretto montaggio si sono effettuate le seguenti operazioni nell’ordine 
indicato: 
  
• inserire il disco-flangia sull’albero; 
• inserire il disco di centraggio sull’albero; 
• inserire un disco di blocco sull’albero; 
• bloccare con dado e rondella; 
• posizionare la pista frenante accoppiando il suo centraggio interno con la superficie 
esterna del disco di centraggio e portarla a contatto la faccia del disco-flangia; 
• serrare la pista frenante sul disco-flangia con le apposite viti; 
• sbloccare il dado e sfilare i tre dischi dall’albero; 
• riposizionare nell’ordine un disco di blocco, il disco-flangia con la pista frenante 
correttamente posizionata e l’altro disco di blocco; 
• inserire la spina e bloccare definitivamente con dado e rondella. 
 
Una volta collegata la pista frenante si 
sono eseguite altre piccole modifiche per 
adattare il supporto alla nuova applicazione. 
Prima di tutto, per esigenze di 
trasmissione, si è sostituita la puleggia liscia, 
alloggiata, rispetto alla pista frenante, 
all’estremo opposto dell’albero, con una 
puleggia dentata; poi si sono apportate 
alcune modifiche e regolazioni alla 
dotazione sensoristica originaria, anch’essa 
conservata perché compatibile con la nuova 
applicazione. 
Si sono infatti regolati i sensori di 
prossimità che misurano lo spostamento del Figura 3-4. Boccola con cava per sensore contagiri 
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disco per adeguarli alla differente posizione assiale della pinza frenante e si sono accorciate le 
squadrette di supporto degli stessi sensori per adeguarle al nuovo diametro, inferiore rispetto a 
quello del disco miniatura della lama della sega a disco per cartiere. 
Si è inoltre realizzata una boccola (Figura 3-4), dello spessore di due millimetri, da 
incastrare sulla superficie laterale dell’albero, dalla parte della puleggia, per coprire le cave 
predisposte per un sensore di prossimità, analogo ai precedenti, utilizzato come contagiri. Tali 
cave infatti si sono rilevate troppo profonde rispetto alla massima distanza rilevabile dal 
sensore prima di arrivare a saturazione. Sulla boccola si è poi realizzata una cava di adeguato 
spessore per il corretto funzionamento del contagiri. 
La Figura 3-5 mostra il supporto della  pista frenante completo. 
Figura 3-5. Supporto pista frenante 
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3.3.2. Supporto della pinza 
E’ stato progettato, completamente da zero, un supporto tale da consentire un corretto 
montaggio della pinza freno e riprodurre lo stesso tipo di accoppiamento con la pista frenante 
realizzato sulla moto. Si è poi dedicata la massima attenzione allo studio delle frequenze dei 
suoi modi propri di vibrare e al sistema di regolazione della rigidezza. 
Sulla moto (Figura 3-6) la pinza del 
freno anteriore è posta in posizione quasi 
verticale, dietro la forcella ed fissata ad un 
supporto realizzato di pezzo col piede della 
forcella stessa, per fusione. Sul banco prova 
si è riprodotto un analogo posizionamento 
reciproco tra la pinza ed il disco freno, 
progettando il supporto pinza in modo che i 
centri di curvatura dei settori della pinza 
giacciano sull’asse di rotazione della pista 
frenante. In questo modo le pastiglie vanno a 
serrarsi su un corrispondente settore circolare della pista frenante. 
Guardando poi  la moto in direzione di marcia la pinza è vincolata anteriormente, 
sull’asse del disco. Non è stato possibile riprodurre anche questo tipo di vincolo, sia perché 
non sarebbe stato possibile riutilizzare il supporto già esistente per montare la pista frenante, 
sia perché sarebbe stato troppo problematico realizzare un adeguato sistema di regolazione di 
rigidezza. Si è quindi scelto di vincolare la pinza esternamente al disco.  
Lo schema costruttivo scelto (Figura 3-7) è quello di trave orizzontale a sbalzo sorretta 
da due incastri, uno fisso ed uno mobile. 
L’incastro fisso ha il compito di definire 
univocamente la posizione della trave 
nello spazio e, di conseguenza, quella 
della pinza, collegata all’altro estremo 
della trave. L’incastro mobile invece 
serve per variare la lunghezza del tratto 
di trave a sbalzo e ottenere la variazione 
di rigidezza richiesta. 
Figura 3-6. Posizione della pinza sulla moto 
Figura 3-7. Schema semplificato supporto pinza 
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Nel paragrafo 2.3.2 si è stimata la massima forza di attrito tangenziale che può nascere 
in una frenata al limite tra pista frenante e pastiglie, NFt 31582 = . I due incastri, in 
particolare quello mobile, devono essere opportunamente dimensionati (Appendice A.2) per 
sopportare tale forza di taglio ed i momenti flettente e torcente che ne derivano, in funzione 
del posizionamento della pinza e del braccio massimo scelto per la configurazione del 
supporto a minima rigidezza. Inoltre, viste le forze in gioco, per realizzare, come richiesto, un 
sistema che consenta la regolazione della rigidezza anche in esercizio, cioè con la forza 
frenante applicata, è stato necessario adottare, per il pattino mobile, un meccanismo di 
scorrimento caratterizzato da un coefficiente d’attrito molto basso. Si è scelto di utilizzare un 
sistema di guide lineari della Bosch-Rexroth (Appendice B.4). 
Si sono utilizzate due guide sovrapposte in un piano verticale. La guida inferiore è stata 
fissata al banco, quella superiore più lunga e montata in posizione rovesciata rispetto 
all’inferiore, è stata fissata ad un supporto che costituisce l’incastro fisso. I pattini mobili delle 
due guide, anch’essi sovrapposti e col superiore rovesciato, sono stati collegati tra loro in 
modo da costituire l’incastro mobile. La movimentazione dell’incastro mobile, per una corsa 
di 150mm, è stata realizzata tramite una vite senza fine a filettatura trapezia TPN16, mossa 
manualmente per mezzo di un volantino (Figura 3-8). 
Figura 3-8. Supporto pinza 
 
Capitolo 3 Il Banco Prova  
  36 
Si è scelto di utilizzare la stessa guida superiore come elemento strutturale per 
realizzare la trave a sbalzo e su di essa si è fissata la struttura saldata con alette di rinforzo, 
che costituisce il supporto pinza in senso stretto. 
Il pattino superiore è stato munito di due freni che consentono di bloccare l’incastro 
mobile alla guida superiore ed evitare possibili spostamenti a seguito dell’insorgere di 
fenomeni vibratori nel corso di una prova di frenata. I freni sono azionati manualmente e 
indipendentemente tramite due viti a passo fine M16x1,5 con testa zigrinata che vanno a 
spingere due cilindretti, con molla di richiamo per il rilascio, contro sulla superficie laterale 
della guida non interessata dal transito delle sfere (Figura 3-9). 
Le guide utilizzate, col particolare tipo di montaggio scelto devono rispettare precise 
tolleranze di posizionamento fissate a catalogo. In particolare devono giacere su due piani 
orizzontali sovrapposti e paralleli e devono avere lo stesso piano verticale medio in direzione 
longitudinale. Non sono richieste tolleranze specifiche per il posizionamento reciproco delle 
guide nella direzione longitudinale individuata dall’asse della vite. E’ sufficiente rispettare le 
tolleranze generali di lavorazione. 
Tutto il riferimento passa per l’incastro fisso, in grado di sostenere la guida superiore e 
realizzare un corretto posizionamento anche in assenza dell’incastro mobile. Si è realizzata 
una piastrina di riferimento, posizionata sul tavolo tramite due spine e fissata con tre viti. Su 
due superfici parallele appositamente realizzate della piastrina (Sup. rif. 1 in Figura 3-10) si 
sono appoggiate la guida inferiore e la base dell’incastro fisso. Sempre sulla base dell’incastro 
fisso è posta un’altra spina (Spina 2 in Figura 3-10) che ne completa il riferimento 
definendone univocamente la posizione sul banco. La guida superiore, montata rovesciata, 
non può essere riferita all’incastro fisso, ma è riferita è fissata ad un cavallotto (Sup. rif. 3 in 
Figura 3-11) che, a sua volta, viene bloccato sull’incastro fisso e ad esso riferito tramite due 
spine (Spine 4 in Figura 3-11). La piastrina (Sup. blocco 5 in Figura 3-11) posta sulla parte 
Figura 3-9. Freni per il blocco dell’incastro mobile 
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superiore dell’incastro fisso  non rappresenta una superficie di riferimento ma una superficie 
di blocco. Anch’essa però è stata lavorata con precisione per evitare l’insorgere di tensioni 
che potrebbero modificare il corretto riferimento effettuato tramite le spine. 
Figura 3-10. Riferimenti tra la guida inferiore e la base dell’incastro fisso 
Figura 3-11. Riferimenti tra guida superiore, incastro fisso e cavalletto di blocco 
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E’ necessario garantire lo stesso tipo di posizionamento richiesto per le guide anche per 
i pattini. Siccome sono entrambi collegati sullo stesso supporto mobile, è stato sufficiente 
saldare alcune piastrine alla struttura tubolare che costituisce l’incastro mobile e lavorarle, 
dopo la saldatura, per creare le necessarie superfici di riferimento, parallele tra loro (Sup. // 6 
in Figura 3-12) e con battuta ortogonale (Battute ⊥ 7 in Figura 3-12) appartenente allo stesso 
piano verticale.  
La vite senza fine è stata vincolata assialmente all’incastro fisso, e tramite una 
chiocciola all’incastro mobile. Per la complessità della realizzazione, dal momento che i 
supporti della vite appartengono a due corpi distinti, si è scelto di non imporre alcuna 
tolleranza di coassialità tra gli assi dei due supporti. Per consentire un corretto 
posizionamento, senza tensioni di montaggio, si sono realizzate asole al posto di fori: due 
sulla piastrina di supporto della chiocciola in direzione verticale e altre due, in direzione 
ortogonale alle precedenti, sulla piastrina di supporto del sistema assiale di blocco della vite. 
In questo modo è possibile regolare la posizione dei due supporti in modo da centrarli 
sull’asse della vite. 
Figura 3-12. Riferimenti tra i pattini e l’incastro mobile 
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3.3.3. Supporto motore e trasmissione 
Si è realizzato un particolare tipo di supporto motore per evitare l’uso di un costoso 
torsiometro e cercare di risalire al momento frenante applicato tramite il momento di reazione 
rilevato sui supporti del motore. E’ necessario misurare il momento frenante perché non è 
possibile ricavarlo con esattezza da forza normale e coefficiente d’attrito. Infatti, mentre è 
possibile conoscere con precisione la forza normale applicata dalle pasticche sul disco, non si 
conosce, né è facilmente stimabile, il valore del coefficiente d’attrito e di conseguenza il 
momento frenante applicato resta indeterminato. Tramite il supporto motore progettato, oltre 
ad ottenere, a meno delle perdite del sistema di trasmissione, una stima del momento frenante, 
è anche possibile risalire al valore del coefficiente d’attrito. 
Si è utilizzato lo schema di trave incernierata ad un estremo e appoggiata a distanza 
nota dall’asse della cerniera. Si è quindi fissato il motore su una piastra di supporto 
opportunamente sagomata, vincolata a ruotare attorno ad un estremo ed appoggiata su una 
cella di carico (Figura 3-13). Il valore rilevato dalla cella, moltiplicato per il braccio rispetto 
all’asse di rotazione del supporto e per il rendimento di motore e sistema di trasmissione, dà il 
momento frenante cercato. 
La cella di carico è stata vincolata al banco tramite una piastrina intermedia a cui è 
collegata con il predisposto attacco a vite; il contatto “piastra motore–cella di carico” è stato 
realizzato tramite una sfera appoggiata sulla svasatura dell’attacco a vite della cella stessa. In 
questo modo si è ottenuto un appoggio unilaterale con contatto puntiforme che dovrebbe 
trasmettere alla cella solo una forza normale minimizzando la trasmissione di eventuali forze 
Figura 3-13. Piastra di supporto del motore 
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di taglio e momenti. Si sono quindi praticante eliminati eventuali errori di misura derivanti da 
una impropria sollecitazione della cella. Il peso del motore inoltre costituisce un precarico di 
circa 150N, più che sufficiente per impedire il distacco della piastra motore dalla sfera in 
presenza di eventuali oscillazioni. Nel decidere da quale parte posizionare la cella di carico 
rispetto all’asse della cerniera si è tenuto conto del senso di rotazione del disco, scelto in 
modo da conservare il corretto ordine “bordo d’attacco-bordo d’uscita” nel passaggio del 
disco attraverso la pinza. 
Perché questo sistema dia una stima attendibile del momento frenante è necessario che 
il supporto motore risenta soltanto di una coppia di reazione pura e sia isolato da forze di 
taglio e da eventuali tensioni di montaggio. Inoltre, la rotazione del supporto nell’andare a 
comprimere la cella di carico, per piccola che sia, deve avvenire senza che si generino 
reazioni tra l’albero motore ed il sistema di trasmissione. Per questi motivi si è scelto di 
utilizzare un alberino intermedio di trasmissione, sui cui supporti si scarichino le forze di 
taglio derivanti dal tipo di trasmissione adottato, a cinghia dentata; si è inoltre collegato il 
suddetto alberino al motore tramite un giunto elastico con manicotto dentato in resina, in 
modo da compensare eventuali disallineamenti dovuti ad imperfezioni nel montaggio e 
consentire il libero movimento del motore (Figura 3-14). 
Figura 3-14. Alberino di trasmissione e giunto elastico 
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Sia per realizzare l’asse di rotazione del supporto motore che i supporti dell’alberino 
intermedio di trasmissione si sono utilizzati dei sopporti ad Y, rispettivamente con foro 
interno di 20 e 30mm, orientabili, ad una corona di spere, fissati assialmente all’albero tramite 
grani. In questo modo si è ridotta al minimo la lavorazione dell’albero, e si è mantenuta una 
notevole flessibilità di montaggio. 
Si è realizzato un rapporto di trasmissione di 1:3 per sfruttare al meglio le 
caratteristiche di coppia e numero di giri del motore a disposizione ed avere, a 2565giri/min 
dell’albero del motore, 855giri/min della pista frenante, corrispondenti a circa 100km/h di 
velocità della moto su strada. Si sono utilizzate pulegge e cinghia dentate a modulo 8M. 
3.3.4. Altri particolari costruttivi 
Si è dovuto provvedere anche ad un sistema di supporto per leva del freno e ad metodo 
di azionamento controllato della stessa. Il primo problema è stato risolto saldando un tubo, 
dello stesso diametro del manubrio della moto, ad una “U”, fissata al tavolo con alcune viti. Il 
secondo utilizzando una vite a passo fine M8x1 (Figura 3-15). 
Infine si è protetta tutta la struttura, in particolare le parti rotanti, con una lamiera 
forata, per garantire l’incolumità dell’operatore sia durante il normale utilizzo del banco prova 
che in caso di guasti. Nelle seguenti immagini si riporta una visione d’insieme del banco 
prova (Figura 3-16, Figura 3-17). 
Figura 3-15. Supporto e azionamento della leva del freno 
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Figura 3-16. Banco prova 
Figura 3-17. Banco prova con protezione
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3.3.5. Montaggio e riferimenti 
Una volta rispettate le condizioni già descritte per il corretto posizionamento delle 
guide lineari del supporto pinza, non è stato necessario affidarsi ad ulteriori riferimenti 
tollerati per collegare tra loro le varie parti del banco prova. 
Per quanto riguarda il supporto dell’alberino di trasmissione e il supporto motore, i 
particolari tipi di cuscinetti scelti ed il giunto elastico garantiscono una notevole flessibilità e 
permettono di recuperare eventuali piccoli errori di posizionamento. Per quanto riguarda 
invece l’accoppiamento pinza-pista frenante, è il tipo stesso di applicazione a non richiedere 
tolleranze particolarmente rigorose. Il disco infatti è libero di flottare e i cilindretti della pinza 
possono avanzare indipendentemente l’uno dall’altro. Si 
sono comunque presi alcuni accorgimenti per realizzare un 
accoppiamento quanto più preciso possibile. 
Per garantire il parallelismo tra la superficie delle 
pasticche e la pista frenante, si è quindi fatto ricorso ad una 
squadra, posizionata tra la guida inferiore della pinza e la 
superficie sulla base del supporto del disco già utilizzata 
come riferimento nella precedente applicazione del 
supporto. Per garantire la giusta sovrapposizione in 
direzione radiale si è fatta scorrere la squadra lungo la 
guida, spostando il supporto del disco fino alla quota 
richiesta.  
L’ultima operazione necessaria è il posizionamento del piano medio del disco in 
coincidenza con il piano medio della pinza (Figura 3-18). Per tale posizionamento, da 
catalogo della pinza, si ha una tolleranza di ±0,8mm sulla quota di 32mm dal piano medio del 
disco alla superficie d’appoggio tra 
gli attacchi della pinza e il suo 
supporto. Come detto la tolleranza è 
molto ampia. Poiché la pista frenante 
è spessa 4,5mm, si è utilizzato uno 
spessore rettificato di 29,75mm, lo si 
è appoggiato alla superficie 
rettificata del supporto pinza e si è mosso il supporto del disco fino a mandarlo a battuta 
contro tale spessore. Ultimato il posizionamento si sono fissati dei riferimenti (Figura 3-19) 
Figura 3-18. Centro pinza 
Figura 3-19. Riferimenti supporto pista frenante 
 
Capitolo 3 Il Banco Prova  
  44 
sul tavolo del banco prova per poter smontare e riposizionare con facilità il supporto del 
disco. Tutte le operazioni di posizionamento infatti sono state effettuate a pinza smontata, per 
lasciare il posto necessario per lo spessore ed evitare interferenze tra la pinza e la pista 
frenante durante la movimentazione del supporto del disco. Si è quindi spostato il supporto, 
montata la pinza, rimontato il supporto tramite i riferimenti. 
Una volta trovata la corretta 
posizione per il giunto elastico, 
analoghi riferimenti sono stati 
utilizzati anche per riferire il 
motore al proprio supporto (Figura 
3-20). 
Si è infine dedicata 
particolare attenzione alla misura 
del reale interasse tra l’asse di 
rotazione del supporto motore e il 
punto di contatto con la sfera 
appoggiata sulla cella di carico, 
risultato pari a 150,5mm con un 
errore di 0,5mm sulla quota di progetto. Questo errore non crea alcun tipo di problema perché 
non è tale da portare la cella a lavorare oltre il suo range di funzionamento; è però necessario 
conoscere la quota esatta per usare il giusto valore del braccio nel risalire dalla forza rilevata 
dalla cella al momento di reazione del motore. 
3.3.6. Sensorizzazione del banco prova 
Si sono utilizzati vari tipi di sensori sia per rilevare le principali grandezze 
caratteristiche dell’azione di frenatura sia per ricavare utili informazioni sulle deformazioni e 
sul modo di vibrare di pista frenante e supporto pinza. 
 
Sensorizzazione del supporto del disco 
Ai fini di determinare l’entità delle deformazioni della pista frenante durante il regime 
vibratorio si utilizzano due trasduttori di posizione che misurano lo spostamento della pista 
frenante in direzione ortogonale al piano di rotazione della stessa. Per la tipologia di 
Figura 3-20. Riferimenti motore 
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vibrazioni e frequenze i sensori sono gli stessi utilizzati nell’attrezzatura per lo studio di 
fenomeni di instabilità sulla lama delle seghe a disco per cartiere. 
Sono dei trasduttori a corrente parassita “3300 NSVTM Probe”, con filettatura di 
collegamento M8x1, e senza armatura. Hanno una lunghezza B di 30mm e una tensione di 
uscita che va da 0 a -15V alla saturazione (Figura 3-21).  
Il campo di linearità (Figura 3-22) va però solamente da -1 a -15V. La loro sensibilità è 
di 7,87mV/μm, dunque sarebbe possibile misurare un campo di spostamenti di ~1,78mm. 
Poiché con le schede di acquisizione si misurano tensioni da 0 a -10V è conveniente montarli 
in maniera che generino una tensione di -5,5V in condizioni statiche. Il campo di spostamenti 
misurabile è limitato dunque a ±572μm mentre il campo lineare misurabile va da -1V a -10V. 
Altre caratteristiche interessanti dei sensori sono la deviazione dalla linea di migliore 
interpolazione lineare (DSL) che vale meno di ±58μm ed il campo di frequenza utilizzabile  
che va da 0 a 10kHz. 
I due sensori, per i motivi spiegati in [9], sono montati a 90° l’uno dall’altro in modo da 
rilevare lo spostamento del disco sullo stesso diametro su cui è applicata la forza frenante ed 
Figura 3-21. Caratteristiche geometriche dei sensori di prossimità 
Figura 3-22. Caratteristica del sensore di prossimità a 18-25°C 
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in posizione ortogonale; è comunque possibile ruotarli, mantenendoli ortogonali tra loro, per 
rilevare lo spostamento in altre posizioni. Sono stati posizionati in corrispondenza del raggio 
massimo della pista frenante, sia perché così è possibile rilevare deformazioni maggiori, sia 
perché solo in corrispondenza di tale raggio è presente una corona circolare delle spessore di 
qualche millimetro senza soluzione di continuità per la presenza di fori. 
Questi trasduttori possono essere anche utilizzati per prelevare segnali di trigger. E’ 
quello che si è fatto utilizzando un terzo sensore per il rilevamento della velocità di rotazione 
dell’albero porta pista frenante. Questo sensore, a differenza dei precedenti, non deve 
misurare uno spostamento simmetrico, ma rilevare una variazione di livello del segnale in 
corrispondenza della cava appositamente realizzata sull’albero. E’ stato posizionato in 
maniera tale da dare, in uscita, in presenza dell’albero, un segnale di circa 2V. In questo 
modo, in corrispondenza della cava, il segnale sale fino a circa 8V, restando nel campo di 
linearità del sensore e nel range di acquisizione della scheda.     
 
Sensorizzazione del supporto pinza 
Si è pensato di utilizzare un trasduttore di pressione per misurare la pressione 
all’interno del circuito frenante durante una prova di frenata. 
Si è scelto un trasduttore della DS-Europe, modello LP651 con fondoscala a 20bar e 
sovraccarico massimo tollerabile pari a 40bar. Il principio di funzionamento si basa sulla 
deformazione lineare di una membrana con la pressione e sul conseguente sbilanciamento di 
un ponte estensimetrico a 4 bracci attivi da 350 ohm. Gli estensimetri sono a film metallico e 
non a semiconduttori per garantire un'elevata precisione ed insensibilità alle variazioni di 
temperatura.  
Il sensore scelto ha integrata l’elettronica per l’amplificazione del segnale in uscita, 
analogico e variabile tra 0 e 10V; l’attacco idraulico è da 1/4" per filettatura maschio 
cilindrica o conica ad autotenuta. Per ulteriori dettagli si rimanda all’Appendice B.6. 
Per collegare il trasduttore al circuito, si è sfruttata la configurazione originaria, a 
doppia pinza, del circuito frenante a disposizione. Siccome si è analizzato il comportamento 
di una singola coppia “pinza-pista frenante” è stato possibile scollegare la seconda pinza e 
sostituirla col trasduttore. In attesa di entrare in possesso del trasduttore si è provvisoriamente 
utilizzato un manometro. 
Per misurare immediatamente la posizione del pattino mobile senza contare i giri della 
vite si è incollata sul banco una striscia di carta millimetrata. Si è posizionato lo zero in 
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corrispondenza della posizione a minima rigidezza. Si ha una corsa di 150mm fino alla 
posizione di massima rigidezza. 
Si è anche pensato di misurare l’entità delle vibrazioni del supporto pinza per mezzo di 
un accelerometro, che non richiede particolari accorgimenti se non individuare una superficie 
adatta per il fissaggio della basetta del sensore. 
 
Sensorizzazione del supporto motore 
Si è utilizzata una cella di carico per risalire, nel modo già descritto, al momento 
frenante applicato tramite la misura del momento di reazione sul supporto motore. 
Si è tratta di una Single Point della DSEurope, modello 546QD, in grado di lavorare sia 
a trazione che compressione con una forza massima applicata di ±600N. Questo tipo di cella 
era già presente in officina e si è rilevata particolarmente adeguata per il tipo di applicazione 
richiesto, sia per il range di funzionamento che per il principio costruttivo. Il principio di 
funzionamento si basa, infatti, sulla flessione di un parallelogramma, tipico delle celle per 
pesatura legale, dove il piano di pesatura si sposta parallelamente a se stesso. Questo principio 
consente valori di precisione e di insensibilità ai carichi fuoriasse (fino a 7÷10cm) impossibili 
da raggiungere con celle a zeta similari, ma con principi di funzionamento diversi 
(sollecitazione a taglio) e qualità inferiori. 
Come da specifica si è alimentata la cella a 24V. L’uscita è analogica in tensione, 
variabile tra 0 e 10V. 
Per altre caratteristiche si rimanda al catalogo del costruttore (Appendice B.7.). 
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Capitolo 4. Criteri di Progettazione 
4.1. Supporto del disco 
Come già detto si è riutilizzato il supporto costruito per una precedente attrezzatura per 
lo studio delle vibrazioni flessionali delle lame delle seghe a disco per cartiere. Come si può 
vedere dal progetto originario, le caratteristiche strutturali del supporto sono più che adeguate 
anche per la nuova applicazione. In particolare se ne derivano la verifica flessionale e 
torsionale dell’albero che, montato su due cuscinetti obliqui a sfere, con diametro dell’anello 
interno pari a 50mm, risulta in grado di sopportare senza problemi, le sollecitazioni dovute  al 
nuovo tipo di utilizzo. 
Si è ripetuta la verifica del collegamento, con linguetta, tra la puleggia condotta e 
l’albero. Infatti si è utilizzato un rapporto di trasmissione con riduzione delle velocità di 1:3 e 
si è sfruttato il motore al massimo delle sue potenzialità. Anche questo tipo di verifica poteva 
essere evitata, perché si è passati da una puleggia d’alluminio ad una ghisa, con tensione di 
snervamento 6-7 volte superiore. 
Si è anche verificato che il sistema di trasmissione del moto rotatorio dall’albero alla 
pista frenante, realizzato per attrito con l’aggiunta di una spina di sicurezza, sia in grado di 
trasmettere la coppia frenante necessaria. 
Per i dettagli delle verifiche si rimanda all’Appendice A.1. 
Il grosso del lavoro di progettazione effettuato sul supporto del disco freno ha 
riguardato lo studio in frequenza della pista frenante e dei dischi utilizzati per collegarla 
all’albero. Tramite il software Ansys© si è effettuata l’analisi modale, col metodo degli 
elementi finiti, su modelli tridimensionali dei corpi interessati, realizzati con il software 
Proengineer©: il tipo particolare di analisi non consente infatti di utilizzare modelli ridotti 
sfruttando eventuali simmetrie. 
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4.1.1. Analisi FEM della pista frenante 
Si è utilizzato un modello privo di smussi, irrilevanti ai fini della determinazione delle 
frequenze proprie di vibrare e molto onerosi a livello di potenzialità di calcolo richieste. 
Gli elementi della libreria di Ansys utilizzati per la schematizzazione della pista 
frenante sono del tipo “SOLID92 3D 10-Node Tetrahedral Structural Solid”. Questi elementi, 
a 10 nodi, hanno forma tetraedrica e funzioni di forma quadratica e sono particolarmente 
indicati per analisi svolte su modelli irregolari importati da sistemi CAD di disegno 
tridimensionale. Sono stati preferiti, dopo un’analisi sulla convergenza del risultato in 
funzione del grado di infittimento della mesh, agli elementi del tipo “SOLID45 3D Structural 
Solid”.  
Si è utilizzata una mesh di tipo “free” con elementi di dimensioni variabili, scelte 
automaticamente in funzione della geometria del particolare e della presenza di intagli o 
singolarità che comportano un’intensificazione delle tensioni. La meshatura risulta così 
maggiormente infittita in presenza dei fori. 
Si è utilizzato un modello parametrico che consente di variare il grado di infittimento 
della mesh tramite il comando “smrtsize”. Si è così potuta effettuare un’analisi sulla 
convergenza del risultato, che ha consentito di individuare, oltre al tipo di elemento più 
indicato per l’analisi in questione, anche il valore più appropriato, “smrtsize=5”, per il 
parametro che regola l’infittimento della meshatura (Figura 4-1). 
Figura 4-1. Analisi modale della pista frenante e convergenza 
N°
Modo
Proprio EL 45 EL 92 EL 45 EL 92 EL 45 EL 92 EL 45 EL 92 EL 45 EL 92
1 1204,1 658,7 1110,9 653,9 1050,6 651,2 959,6 650,5 918,2 649,7
2 1232,4 667,5 1142,6 662,8 1083,8 659,8 985,8 659,1 943,6 658,2
3 1258,9 667,7 1147,3 663,0 1092,0 660,0 992,0 659,2 949,3 658,3
4 1329,1 681,1 1219,9 676,4 1169,4 673,3 1055,1 672,4 1005,3 671,0
5 1357,7 681,2 1222,8 676,5 1172,2 673,5 1055,6 672,5 1007,8 671,1
6 1416,8 684,3 1270,9 679,6 1221,6 676,8 1098,1 675,7 1043,3 674,0
7 2205,8 1146,3 2013,5 1138,0 1925,7 1130,4 1727,5 1128,7 1632,3 1126,9
8 2438,6 1241,0 2232,3 1232,1 2141,4 1224,5 1914,6 1222,8 1805,1 1220,7
9 2474,0 1241,2 2241,3 1232,2 2151,5 1224,8 1923,5 1223,0 1821,3 1220,7
10 3069,3 1517,8 2810,0 1506,9 2712,8 1498,8 2408,9 1497,0 2281,5 1493,9
11 3094,9 1518,0 2820,5 1507,1 2719,8 1499,1 2421,4 1497,2 2296,2 1494,0
12 3896,9 1919,7 3599,1 1906,4 3514,6 1898,6 3045,6 1896,9 2882,9 1891,8
13 4074,2 1977,2 3721,0 1962,0 3573,4 1949,9 3250,5 1947,8 3118,6 1944,6
14 4662,3 2498,5 4567,7 2479,7 4499,9 2466,9 4045,5 2464,8 3882,8 2459,3
15 5090,5 2498,6 4708,9 2479,9 4568,5 2467,2 4088,0 2465,2 3903,1 2459,5
16 5141,4 3106,1 4734,2 3081,1 4591,3 3065,7 4435,7 3062,2 4379,2 3053,0
17 6387,2 3106,2 5920,4 3081,4 5726,9 3065,8 5084,9 3062,9 4867,1 3053,1
18 6443,6 3392,5 5948,6 3361,2 5755,5 3344,3 5107,5 3337,4 4906,5 3321,2
19 6558,3 3563,6 6447,8 3527,2 6278,4 3506,6 5599,4 3500,0 5341,6 3483,7
20 6560,7 3573,6 6450,6 3538,1 6340,4 3517,4 5632,9 3510,7 5403,5 3494,4
SMRTSIZE 9
Frequenze 
SMRTSIZE 1SMRTSIZE 3SMRTSIZE 5SMRTSIZE 7
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Considerando un sistema di riferimento con origine al centro della pista frenante e asse 
Z coincidente con l’asse di rotazione, la pista è stata vincolata, in direzione Z, sulle corone 
circolari corrispondenti alle superfici di serraggio sul cerchio e, in direzione X e Y, sulla 
superficie laterale delle asole. All’interno di Ansys si è scelta, per la ricerca delle frequenze, la 
tecnica “subspace iteration”. 
Utilizzando gli stessi elementi, lo stesso tipo di meshatura free con “smrtsize=5” e lo 
stesso metodo di integrazione si sono analizzati i modi propri dei tre dischi che vincolano la 
pinza frenante all’albero. Si sono così scelte le dimensioni più appropriate per diametro e 
spessore di tali dischi, in modo da risultare più rigidi della pista frenante e da non interferire 
con i modi propri di vibrare di interesse della stessa. 
Si riporta, con mesh e vincoli (Figura 4-2), il modello utilizzato, caratterizzato dalle 
frequenze evidenziate in Figura 4-1. Si riportano anche, nelle figure da 4-3 a 4-13 i primi 
undici modi propri di vibrare della pista frenante. 
Le forme modali ottenute, abbastanza complesse, sono tutte caratterizzate da 
spostamenti del disco in direzione ortogonale al piano di rotazione e possono quindi 
accoppiarsi con quelle del supporto pinza in modo da produrre squeal. In particolare si 
possono notare diversi gruppi di frequenze molto vicine, alcune praticamente identiche, 
contraddistinte però da forme modali differenti a causa della particolare geometria del disco, 
caratterizzata da zone a differente rigidezza in direzione radiale che si ripetono angolarmente 
con un periodo pari a π/3.  
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Figura 4-2. Modello della pista frenante con mesh e vincoli 
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Figura 4-3. Primo modo proprio di vibrare 
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12.069
18.15
24.231
30.313
36.394
42.475
48.556
54.637
JUN 10 2006
18:17:29
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =1
FREQ=651.16
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =54.691
SMN =-.093314
SMX =54.637
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JUN 10 2006
18:17:38
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =1
FREQ=651.16
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =54.691
SMN =-.093314
SMX =54.637
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JUN 10 2006
18:18:34
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =2
FREQ=659.838
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =78.351
SMN =-77.726
SMX =78.28
Figura 4-4. Secondo modo proprio di vibrare 
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18:18:43
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =2
FREQ=659.838
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =78.351
SMN =-77.726
SMX =78.28
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JUN 10 2006
18:18:58
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =3
FREQ=660.001
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =71.589
SMN =-71.312
SMX =71.524
Figura 4-5. Terzo modo proprio di vibrare 
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JUN 10 2006
18:19:08
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =3
FREQ=660.001
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =71.589
SMN =-71.312
SMX =71.524
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JUN 10 2006
18:19:23
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =4
FREQ=673.328
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =73.257
SMN =-71.985
SMX =73.203
Figura 4-6. Quarto modo proprio di vibrare 
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NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =4
FREQ=673.328
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =73.257
SMN =-71.985
SMX =73.203
 
Capitolo 4 Criteri di Progettazione 
  55  
1
MN
MX
X
Y
Z
 ANALISI MODALE DISCO FRENO                                                     
-44.678
-30.391
-16.105
-1.818
12.469
26.756
41.043
55.329
69.616
83.903
JUN 10 2006
18:19:44
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =5
FREQ=673.503
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =83.965
SMN =-44.678
SMX =83.903
Figura 4-7. Quinto modo proprio di vibrare 
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NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =5
FREQ=673.503
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =83.965
SMN =-44.678
SMX =83.903
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JUN 10 2006
18:20:05
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =6
FREQ=676.83
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =62.61
SMN =-61.905
SMX =62.57
Figura 4-8. Sesto modo proprio di vibrare 
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NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =6
FREQ=676.83
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =62.61
SMN =-61.905
SMX =62.57
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JUN 10 2006
18:20:25
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =7
FREQ=1130
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =64.862
SMN =-64.765
SMX =64.774
Figura 4-9. Settimo modo proprio di vibrare 
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JUN 10 2006
18:20:36
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =7
FREQ=1130
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =64.862
SMN =-64.765
SMX =64.774
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JUN 10 2006
18:20:54
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =8
FREQ=1224
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =86.263
SMN =-61.814
SMX =86.139
Figura 4-10. Ottavo modo proprio di vibrare 
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NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =8
FREQ=1224
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =86.263
SMN =-61.814
SMX =86.139
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JUN 10 2006
18:21:19
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =9
FREQ=1225
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =80.096
SMN =-78.082
SMX =79.988
Figura 4-11. Nono modo proprio di vibrare 
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NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =9
FREQ=1225
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =80.096
SMN =-78.082
SMX =79.988
 
Capitolo 4 Criteri di Progettazione 
  60 
 
1
MN
MX
X
Y
Z
 ANALISI MODALE DISCO FRENO                                                     
-77.294
-60.117
-42.941
-25.764
-8.588
8.589
25.765
42.942
60.118
77.295
JUN 10 2006
18:21:42
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =10
FREQ=1499
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =77.421
SMN =-77.294
SMX =77.295
Figura 4-12. Decimo modo proprio di vibrare 
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18:21:50
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =10
FREQ=1499
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =77.421
SMN =-77.294
SMX =77.295
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JUN 10 2006
18:22:03
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =11
FREQ=1499
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =78.043
SMN =-77.893
SMX =77.915
Figura 4-13. Undicesimo modo proprio di vibrare 
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NODAL SOLUTION
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SMX =77.915
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4.1.2. Analisi FEM del disco-flangia 
Considerando un sistema di riferimento con 
origine al centro del disco-flangia e asse Z 
coincidente con l’asse di rotazione, il disco è stato 
vincolato, in direzione Z, sulle corone circolari 
corrispondenti alle superfici di contatto con i due 
dischi di blocco e, in direzione X e Y, sulla superficie 
laterale del foro di accoppiamento con l’albero.  
Si riportano le frequenze associate ai modi 
propri di vibrare (Figura 4-14) e il modello utilizzato, 
con mesh e vincoli (Figura 4-15). Si riportano anche, 
nelle figure da 4-16 a 4-18 i primi tre modi propri di 
vibrare della pista frenante.  
In questo caso non interessa tanto la forma modale quanto la frequenza del primo modo 
di vibrare. Il valore ottenuto, attorno ai 1900Hz è più che adeguato per considerare il disco-
flangia rigido rispetto alla pista frenante, le cui frequenze associate ai primi undici modi di 
vibrare sono comprese  tra i 650 e i 1500Hz. E’ quindi possibile limitare la catena dei corpi 
coinvolti, per lo studio dello squeal a bassa frequenza, alla sola pista frenante.  
 
 
 
 
 
 
 
1
X
Y
Z
 ANALISI MODALE DISCO FISSAGGIO                                                 
JUN 10 2006
23:55:06
ELEMENTS
U
Figura 4-15. Modello del disco-flangia con mesh e vincoli 
Figura 4-14. Frequenze disco-flangia
N° Modo Frequenza
1 1917,4
2 1945,9
3 1947,9
4 2124,8
5 2126,7
6 2239,9
7 2598,8
8 2704,1
9 3628,5
10 3628,9
11 5030,8
12 5031,4
13 6504,0
14 6504,2
15 6764,7
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23:56:39
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =2
FREQ=1946
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =99.231
SMN =-98.478
SMX =98.912
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23:56:47
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =2
FREQ=1946
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =99.231
SMN =-98.478
SMX =98.912
Figura 4-17. Secondo modo proprio di vibrare
Figura. 4-16 Terzo modo proprio di vibrare 
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23:57:02
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =3
FREQ=1948
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =97.839
SMN =-94.303
SMX =97.474
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NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =3
FREQ=1948
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =97.839
SMN =-94.303
SMX =97.474
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23:55:58
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =1
FREQ=1917
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =71.904
SMN =-.191E-04
SMX =71.647
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NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =1
FREQ=1917
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =71.904
SMN =-.191E-04
SMX =71.647
Figura 4-18. Primo modo proprio di vibrare 
 
Capitolo 4 Criteri di Progettazione 
  64 
4.1.3. Analisi FEM dei dischi di blocco 
Considerando un sistema di riferimento con origine 
al centro del disco di blocco e asse Z coincidente con 
l’asse di rotazione, il disco è stato vincolato, in direzione 
Z, sulle corone circolari corrispondenti alle superfici di 
contatto con lo spallamento e la rondella, supposte per 
semplicità uguali,  e, in direzione X e Y, sulla superficie 
laterale del foro di accoppiamento con l’albero.  
Si riportano le frequenze associate ai modi propri 
di vibrare (Figura 4-19) e il modello utilizzato, con mesh 
e vincoli (Figura 4-20). Si riportano anche, nelle figure da 
4-21 a 4-23 i primi tre modi propri di vibrare dei dischi di 
blocco.  
Anche in questo caso non interessa la forma del modo proprio ma la frequenza 
associata. Con il primo modo di vibrare attorno ai 6000Hz, i due dischi di blocco possono 
essere considerati rigidi rispetto al complesso, a loro collegato, costituito da disco-flangia e 
pista frenante. Si può interrompere qua l’analisi perché il resto della struttura, come emerge 
anche dallo studio realizzato in [10] è palesemente ancora più rigido. 
Figura 4-19. Frequenze dischi blocco
N° Modo Frequenza
1 5799,4
2 5840,8
3 5880,6
4 6435,1
5 6481,4
6 8482,3
7 8490,0
8 9022,7
9 12208,0
10 12216,0
11 16152,0
12 16157,0
13 17338,0
14 17354,0
15 23549,0
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U
Figura 4-20. Mesh e vincoli dei due dischi di blocco 
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Figura 4-22. Secondo modo proprio di vibrare 
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JUN 11 2006
11:06:01
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =2
FREQ=5841
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =212.713
SMN =-106.35
SMX =210.472
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NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =2
FREQ=5841
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =212.713
SMN =-106.35
SMX =210.472
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NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =1
FREQ=5799
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =194.991
SMN =-.618152
SMX =192.956
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NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =1
FREQ=5799
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =194.991
SMN =-.618152
SMX =192.956
Figura 4-23. Primo modo proprio di vibrare 
Figura 4-21. Terzo modo proprio di vibrare 
1
MN
MX
X
Y
Z
 ANALISI MODALE DISCO FISSAGGIO                                                 
-171.887
-133.594
-95.301
-57.009
-18.716
19.577
57.87
96.162
134.455
172.748
JUN 11 2006
11:06:21
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =3
FREQ=5881
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =174.58
SMN =-171.887
SMX =172.748
1
MN
MX
X
Y
Z
 ANALISI MODALE DISCO FISSAGGIO                                                 
-171.887
-133.594
-95.301
-57.009
-18.716
19.577
57.87
96.162
134.455
172.748
JUN 11 2006
11:06:13
NODAL SOLUTION
STEP=1
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FREQ=5881
UZ       (AVG)
RSYS=0
DMX =174.58
SMN =-171.887
SMX =172.748
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4.2. Supporto della pinza 
Il supporto pinza è stato studiato in modo da sopportare una frenata al limite cosi come 
è stata definita nei paragrafi 2.3.1 e 2.3.2. Per rispettare tale condizione è stato sufficiente 
scegliere delle guide lineari in grado di sopportare, nella configurazione a minima rigidezza, 
una forza di taglio pari a 3158N e un momento flettente pari a circa 1000Nm. Il calcolo delle 
forze a cui sono sottoposte le guide lineari, è riportato in Appendice A.2. 
Tra le tante guide lineari presenti nel catalogo Bosch-Rexroth in grado di soddisfare i 
requisiti di carico richiesti si sono scelte quelle appartenenti alle “serie allargata”. In 
particolare si sono scelte le guide R1675, nella taglia 35/90, con classe di precisione P e 
precarico di tipo C1, che corrisponde all’1% del carico dinamico massimo tollerabile. Si sono 
accoppiate con pattini a sfere R1671, ovviamente nella stessa taglia e con la stessa percentuale 
di precarico, anch’essi con classe di precisione di P. 
Questo tipo di guida ha permesso di limitare gli ingombri, infatti, grazie alla maggiore 
larghezza, il pattino è in grado di sopportare con una lunghezza minore, gli stessi carichi che 
può tollerare un analogo pattino standard. Inoltre, questo tipo di guida, è particolarmente 
indicato per sopportare elevati momenti flettenti e torcenti, che, in questa applicazione a 
sbalzo sono ben presenti. Anzi, proprio grazie alla maggiore larghezza, che ha fornito una 
maggiore stabilità torsionale, si è potuto introdurre anche un piccolo momento torcente 
collegando la pinza in modo da decentrare la retta di applicazione della forza frenante rispetto 
alla mezzeria della guida. 
Nonostante i vantaggi elencati la guida adottata, come tante altre a disposizione a 
catalogo, risulta sovradimensionata rispetto ai carichi in gioco e la scelta effettuata è 
pienamente giustificabile, anzi, si è rivelata indispensabile, solo a seguito dell’analisi modale 
effettuata sul supporto pinza. La progettazione del supporto infatti, è stata rilevantemente 
condizionata, in tutte le sue fasi, dai risultati ottenuti tramite l’analisi modale, essendo il 
fenomeno dello squeal, oggetto dello studio, strettamente collegato al modo di vibrare dei 
corpi a contatto. 
Dall’analisi modale effettuata sulla pista frenante si è ottenuto un range di frequenze 
variabile tra circa 600 e 1500Hz per i primi 11 modi propri di vibrare, tutti caratterizzati da 
spostamenti del disco fuori dal suo piano di rotazione. Per avere le condizioni tipiche per il 
manifestarsi dello squeal, si vuole, quindi, che i modi propri di vibrare in direzione verticale, 
tangenziale rispetto al disco, del supporto pinza coprano lo stesso intervallo di frequenze, nel 
range delle possibili posizioni dell’incastro mobile. 
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Alla luce dei risultati ottenuti, effettuando l’analisi in frequenza su vari tipi di supporto 
prima di giungere alla versione definitiva, la guida scelta è risultata fondamentale per 
garantire al supporto pinza maggior cedevolezza nella direzione verticale e soprattutto per 
contrastare le oscillazioni torsionali dovute alla massa della pinza, montata a sbalzo tramite i 
suoi attacchi laterali. Con questo tipo di guida e con la particolare struttura saldata utilizzata 
per realizzare la struttura d’attacco della pinza si è riusciti ad avere, in quasi tutte le 
configurazioni di rigidezza, il primo modo di vibrare del supporto in direzione verticale, 
tangenziale rispetto al disco. Solo salendo con la rigidezza verso i massimi valori richiesti, 
non è stato possibile avere un primo modo di vibrare puramente in direzione verticale, perché 
si sono manifestate, a frequenze leggermente più basse, forme modali torsionali e flessionali 
che hanno coinvolto la parte terminale del supporto. Infatti, spostando il pattino per aumentare 
la rigidezza del supporto in direzione verticale, non è stato possibile evitare il manifestarsi, 
localmente, di altre direzioni a minor rigidezza, a causa della presenza della massa decentrata 
della pinza e per l’inevitabile assottigliamento della parte terminale del supporto necessario a 
consentire il collegamento con la pinza stessa. La frequenza del modo proprio d’interesse, 
quindi non è più la prima, ma questo non crea problemi perché le frequenze più basse hanno 
forme modali che non hanno nulla a che fare col fenomeno dello squeal. 
Vediamo più in dettaglio l’analisi effettuata e i risultati ottenuti. 
4.2.1.  Analisi FEM del supporto pinza 
Si è supposto di avere una struttura di sostegno infinitamente rigida e si è analizzato il 
modo di vibrare della guida superiore, completa della pinza e della struttura saldata con alette 
di rinforzo a cui è collegata la pinza stessa. Si è utilizzato un modello privo di smussi, 
irrilevanti ai fini della determinazione delle frequenze proprie di vibrare e molto onerosi a 
livello di potenzialità di calcolo richieste. 
Gli elementi della libreria di Ansys utilizzati per la schematizzazione del supporto 
pinza sono gli stessi “SOLID92 3D 10-Node Tetrahedral Structural Solid” utilizzati nelle 
precedenti analisi. 
Si è utilizzata una mesh di tipo “free” con elementi di dimensioni variabili, scelte 
automaticamente in funzione della geometria del particolare e della presenza di intagli o 
singolarità che comportano un’intensificazione delle tensioni. La meshatura risulta così 
maggiormente infittita in presenza degli spigoli e delle parti più sottili e complesse. 
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Si è utilizzato un modello parametrico che consente di variare il grado di infittimento 
della mesh e la posizione dell’incastro mobile. Si è ritenuto adeguato il valore di “smrtsize=5” 
ottenuto dall’analisi sulla convergenza del risultato effettuata per la pinza frenante e ci si è 
limitati ad analizzare la variazione delle frequenze, e delle forme modali corrispondenti, in 
funzione della posizione del pattino mobile. 
Il supporto pinza è stato vincolato, lungo tutte le direzioni, sulle due superfici 
orizzontali della guida, corrispondenti alla zona di contatto con l’incastro fisso e sulle due 
superfici oblique, sempre della guida, corrispondenti, in prima approssimazione, alla zona di 
contatto con l’incastro mobile. 
Per avere un’idea del comportamento in frequenza del supporto anche con la forza 
frenante applicata, tutte le analisi sono state ripetute aggiungendo un vincolo, sulla superficie 
d’attrito delle pastiglie, in direzione ortogonale alla superficie stessa, per osservare la 
variazione delle forme e delle frequenze modali del supporto in presenza della pista frenante. 
Come prima, per la ricerca delle frequenze, si adottata la tecnica “subspace iteration”. 
Si riportano, le prime dieci frequenze ottenute nelle varie simulazioni in funzione dei 
vincoli adottati e della posizione dell’incastro mobile, con evidenziata la prima forma modale 
in direzione verticale (Figura 4-24). Si riportano poi mesh e vincoli dei modelli utilizzati, 
senza (Figura 4-25) e con vincolo aggiuntivo (Figura 4-26). Nelle seguenti Figure da 4.27 a 
4.36, sono riportano, a confronto, le forme modali ottenute nelle due differenti configurazioni 
di vincolo, per ogni posizione del pattino mobile analizzata Figura 4-24. 
Come anticipato, si può vedere come, senza vincolo aggiuntivo, solo nelle 
configurazioni a bassa rigidezza si riesca ad ottenere il primo di vibrare in direzione 
Modo
No vincolo Si vincolo No vincolo Si vincolo No vincolo Si vincolo No vincolo Si vincolo No vincolo Si vincolo
pastiglie pastiglie pastiglie pastiglie pastiglie pastiglie pastiglie pastiglie pastiglie pastiglie
1 354,0 359,0 650,2 777,3 713,0 1175,8 726,4 1415,1 728,5 1424,1
2 614,8 1346,1 707,6 1376,7 752,2 1398,0 776,5 1463,2 788,9 1570,4
3 781,9 2209,4 952,0 2395,7 1265,5 2550,2 1424,6 2675,7 1462,2 2722,1
4 1054,0 2295,2 1273,2 3032,8 1549,3 3486,9 1872,5 3827,1 1987,3 3969,4
5 2010,1 2733,6 2085,9 3564,0 2132,3 4394,0 2193,3 4759,8 2258,3 4354,6
6 2532,1 3107,5 2724,5 4108,5 2848,9 4931,4 3000,3 5437,1 3097,2 4853,1
7 2608,3 3944,2 3100,6 4455,1 3718,7 5554,2 4303,9 5949,5 4287,4 6364,3
8 2674,0 4350,0 3934,9 5266,9 5027,7 6181,2 5333,2 6379,4 4609,4 6544,7
9 3359,1 5190,3 4221,2 5705,7 5424,1 6881,0 5442,3 7650,4 5376,1 6680,5
10 4174,9 5691,4 5374,1 7077,1 5808,0 7822,0 6304,3 7775,6 6542,0 6707,8
Proprio
N°
0mm
Frequenze 
150mm120mm80mm40mm
Rigidezza crescente con la distanza tra i due incastri >>>
Figura 4-24. Analisi modale del supporto pinza in funzione dei vincoli e della posizione del pattino 
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prevalentemente verticale. Irrigidendo il supporto, con frequenza corrispondente superiore ad 
un valore di confine, individuabile in circa 700Hz, si manifestano, localmente, nella zona 
della pinza, altre direzioni a minor rigidezza e la prima forma modale, in direzione 
principalmente verticale, diventa quella del terzo modo proprio di vibrare. Le analisi 
effettuate in presenza del vincolo aggiuntivo evidenziano, nel range di frequenze di interesse, 
un primo modo proprio di vibrare sempre in direzione verticale. La presenza tra le pastiglie 
della pista frenate, infatti, aumenta non poco la rigidezza del supporto in direzione ortogonale 
al disco. Sì è quindi ritenuto il supporto, così progettato, rispondente alle aspettative. 
Figura 4-25. Mesh e vincoli,  senza quello aggiuntivo, del supporto pinza con pattino in posizione 0 
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Figura 4-26. Mesh e vincoli, compreso quello aggiuntivo, del supporto pinza con pattino in posizione 80. 
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 Figura 4-27. Prima forma modale in direzione verticale con il pattino in posizione 0 
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 Figura 4-28. Prima forma modale in direzione verticale con vincolo sulle pastiglie e pattino in posizione 0 
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 Figura 4-29. Prima forma modale in direzione verticale con il pattino in posizione 40 
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 Figura 4-30. Prima forma modale in direzione verticale con vincolo sulle pastiglie e pattino in posizione 40 
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 Figura 4-31. Prima forma modale in direzione verticale con il pattino in posizione 80 
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 Figura 4-32. Prima forma modale in direzione verticale con vincolo sulle pastiglie e pattino in posizione 80 
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 Figura 4-33. Prima forma modale in direzione verticale con il pattino in posizione 120 
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 Figura 4-34. Prima forma modale in direzione verticale con vincolo sulle pastiglie e pattino in posizione 120 
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 Figura 4-35. Prima forma modale in direzione verticale con il pattino in posizione 150 
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 Figura 4-36. Prima forma modale in direzione verticale con vincolo sulle pastiglie e pattino in posizione 150 
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4.3. Motore e trasmissione 
Si è utilizzato un motore elettrico già presente in officina. E’ il modello 90L della 
Electro Adda, un asincrono trifase bipolare con rotore a gabbia, caratterizzato dai seguenti 
principali dati di targa: 
 
• Potenza ? 2,2kW 
• Velocità di rotazione ? 2840giri/min  
• Coppia nominale ? 13,4Nm 
• Coppia di spunto ? 2,4 volte la coppia nominale 
• Coppia massima ? 2,5 volte la coppia nominale 
 
Confrontando questi valori con quelli di massimo momento frenante e potenza dissipata 
a 100km/h ricavati nei paragrafi 2.3.1 e 2.3.2, si vede subito che non è possibile riprodurre 
una frenata con le caratteristiche ipotizzate di “frenata al limite”. Si è quindi calcolata la 
trasmissione (Appendice A.3.2) in modo da aumentare la coppia motrice a disposizione. Il 
rapporto di trasmissione scelto di 1:3, consente di avere, una coppia motrice massima 
sull’albero della pista frenante Mma-max pari a 100,5Nm, mantenendo un range di velocità 
ammesse, per lo stesso albero, fino a na-max=946giri/min, che con un raggio ruota Rr=300mm, 
corrispondono a circa 107km/h di velocità della moto su strada. 
Dall’equazione 2.2, che dà la potenza dissipata per attrito nell’azione di frenatura, 
supponendo di utilizzare il motore al massimo delle sue caratteristiche di coppia e potenza, 
trascurando il rendimento e le perdite del sistema di trasmissione, si ricava la velocità 
angolare della pista frenante a cui corrisponde la massima frenata realizzabile col motore a 
disposizione in condizioni di velocità di rotazione costante. 
 
crrmam MW −−− = ωmaxmax  
 
min
20989,21
5,100
2,2
max
max giri
s
rad
Nm
kW
M
W
ma
m
crr ≅≅==
−
−
−ω  
 
Il valore limite ωr-cr ottenuto corrisponde ad una velocità della moto su strada pari a 
circa 23,6km/h e ad un regime di rotazione triplo dell’albero del motore elettrico. Abbassando 
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la velocità di rotazione sotto questo valore critico diminuisce la potenza dissipata in quanto la 
massima coppia frenante applicabile resta limitata dalla coppia massima erogabile dal motore. 
Alzando invece la velocità al di sopra del valore critico appena trovato è necessario diminuire 
la coppia frenante per mantenere stazionarie le condizioni di rotazione, perché il motore non 
ha potenza sufficiente. 
A questo ωr-cr corrispondono i valori massimi ottenibile tramite il banco prova per tutte 
le grandezze significative quali, decelerazione, forza di attrito tangenziale tra pasticche e 
disco, forza normale e pressione all’interno del circuito frenante, che risultano ben più basse 
rispetto ai valori ricavati nei paragrafi 2.3.1 e 2.3.2. 
Invertendo la 2.1 e possibile risalire all’Xi-cr e, dividendo per la massa, alla 
decelerazione: 
 
N
R
M
X
r
ma
cri 670
2 max == −−  
223,2670 s
mN
M
X
a cricr === −  
 
Si noti la presenza del 2 a moltiplicare Mma-max. La decelerazione è quella della moto su 
strada e corrisponde alla forza frenante applicata tramite i due dischi dell’impianto frenante 
anteriore. Questa operazione è necessaria per avere un valore di decelerazione paragonabile a 
quello di 10m/s2 calcolato nel paragrafo 2.3.1. 
Dalla 2.5 si ottiene la forza di taglio sul disco: 
 
N
R
M
F
m
ma
crt 7052
max ≅= −−  
 
Dalle 2.6 e 2.7 si ottengono la forza normale e la pressione all’interno del circuito 
frenante: 
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max ≅= −  
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N
Pcr 44,0
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Queste informazioni sono state utilizzate per la scelta del trasduttore di pressione, della 
cella di carico e del giunto elastico; inoltre permettono di individuare le caratteristiche delle 
prove di frenata riproducibili col banco prova. 
4.3.1. Trasduttore di pressione, cella di carico e giunto elastico 
In funzione del valore ottenuto per la Pcr, pari a 4,4bar, e per la Pmax, pari a 20bar, si è 
scelto un trasduttore di pressione con fondo scala a 20bar e sovratensione massima tollerabile 
pari a 40bar. E’ così stato possibile avere una buona sensibilità attorno alla pressione di 
utilizzo, garantendo, al tempo stesso, l’incolumità del trasduttore di fronte ad una frenata più 
energica. L’operatore può così effettuare in tranquillità anche prove di frenata arrivando a 
bloccare la pista frenante, con un conseguente significativo aumento della pressione. Si è 
comunque regolata, tramite la misura effettuata con un manometro, la lunghezza della vite di 
azionamento della leva del freno, in maniera tale da non poter esercitare una pressione 
superiore ai 15 bar. 
La cella di carico, con forza massima sopportabile a trazione e compressione di 600N, 
era, invece, già a disposizione dell’officina. Si è utilizzato il dato sulla massima coppia 
applicabile dal motore, Mm-max=33,5Nm, per scegliere una adeguata lunghezza per l’interasse 
tra l’albero di rotazione del supporto motore e il punto di contatto dello stesso con la cella. Il 
braccio scelto pari a 150mm fa sì che quando il motore esercita la massima coppia la cella sia 
caricata con un forza pari a circa 223N. A questa bisogna aggiungere parte del peso del 
motore, pari a 135N, e dello stesso supporto. Anche ipotizzando che tutto gravi sulla cella non 
ci si avvicina ai 600N massimi tollerabili. 
Anche il giunto elastico, un Sitex 3,5/28 (Appendice B.5), è stato scelto in funzione dei 
dati di targa del motore e delle caratteristiche dell’utilizzatore. In particolare, il giunto scelto, 
è in grado di trasmettere una coppia nominale pari a 45Nm ed una coppia massima di 90Nm. 
Alla velocità di rotazione di 500giri/min, leggermente inferiore alla ωr-cr, è in grado di 
trasmettere una potenza nominale di 2,4kW e massima di 4,8kW. Il giunto consente un 
disallineamento radiale di ±1°C, assiale di ±1mm e radiale di ±0,4mm. Questi dati sono più 
che sufficienti per consentire al motore la libertà di movimento necessaria a caricare 
adeguatamente la cella di carico, resta anche il margine necessario a compensare imperfezioni 
nel montaggio. 
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Capitolo 5. Prove Preliminari e Risultati 
5.1. Operazioni preliminari 
Ultimato il montaggio del banco prova, prima di iniziare l’acquisizione dei dati, si sono 
effettuate alcune operazioni preliminari di messa a punto. 
Prima di tutto si è accuratamente verificata, per mezzo di un comparatore, la rotazione 
della pista frenante, e si è rilevata un’oscillazione, in direzione ortogonale al piano di 
rotazione, compresa nell’intervallo ±0,09mm. Lo spallamento contro cui sono fissati i dischi 
di montaggio della pista frenante, alla stessa verifica, ha mostrato una precisione ben 
superiore, con un errore dell’ordine di ±0,01mm. La superficie laterale dell’albero, su cui si 
accoppiano i dischi di montaggio, ha mostrato un errore di coassialità dell’ordine di ±0,01mm. 
Si sono quindi verificati i dischi di blocco e il disco-flangia, che hanno mostrato una 
oscillazione in direzione ortogonale al piano di rotazione dell’ordine di ±0,06mm. Misurando 
lo spessore degli stessi dischi con un micrometro, in una serie di punti sparsi sulle basi, si è 
verificata la presenza di differenze di spessore dello stesso ordine di grandezza. Questo 
giustifica l’entità dell’errore di oscillazione della pista frenante in direzione ortogonale al 
proprio piano di rotazione, che deriva dall’errore di uniformità di spessore dei dischi di 
montaggio, amplificato a causa del maggior diametro del disco del freno. Non è stato 
possibile realizzare tali dischi, in alluminio, con maggior precisione. L’errore rilevato non 
crea alcun tipo di problema a livello dell’azione di frenatura, sia perché il disco è flottante per 
quasi 1mm, sia perché, a parità di pressione applicata, l’olio può ridistribuirsi all’interno del 
circuito, permettendo alle pastiglie di seguire le oscillazioni del disco. 
Si è poi effettuata la taratura della cella di carico e dei sensori di prossimità e si è 
verificato il corretto funzionamento del giunto elastico. 
Si è finalmente avviato il sistema e si è verificato il rapporto di trasmissione tramite un 
rilevatore ottico del numero di giri con display elettronico. Con lo stesso strumento, già in 
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questa fase preliminare, con il sensore tachimetrico non ancora funzionante, è stato possibile 
anche stabilire una corrispondenza tra la frequenza di funzionamento impostata nell’inverter 
ed il numero di giri corrispondenti della pista frenante. Si è lasciato girare il sistema per una 
decina di minuti, sia a vuoto che applicando forze frenanti variabili, per rodare le pastiglie e la 
pista frenante prima di provare ad acquisire qualche segnale. 
Vediamo in dettaglio le operazioni di taratura effettuate. 
5.1.1. Taratura della cella di carico 
Si è effettuata un’operazione di taratura della cella di carico per ricavare la curva di 
risposta tra forza applicata e tensione in uscita. 
A questo scopo si è montata la cella di carico, con posizionamento identico a quello 
utilizzato sul banco prova, su una macchina utilizzata in officina per effettuare prove di 
trazione-compressione su provini (Figura 5-1). Si è sottoposta la cella ad un ciclo di 
Figura 5-1. Posizionamento della cella di carico sulla macchina per prove di trazione-compressione 
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compressione da zero a 580N e scarico, e si è rilevata la tensione in uscita ottenendo la curva 
di risposta riportata in Figura 5-2. 
 Dal grafico si nota la notevole linearità nella risposta della cella di carico, con le due 
curve, ottenute nella fase di compressione e in quella di scarico, perfettamente sovrapposte. 
L’approssimazione lineare delle curve, effettuata col metodo dei minimi quadrati, ha 
confermato pienamente l’impressione visiva, restituendo, in entrambi i casi, un coefficiente di 
correlazione unitario, R2=1. Il coefficiente angolare delle rette di approssimazione risulta pari 
a 58,936 per la fase di compressione e 58,995 per quella di scarico. Si può quindi affermare, 
con buona approssimazione, che una variazione del segnale in uscita dalla cella pari ad 1V 
corrisponde a 59N. 
5.1.2. Verifica del funzionamento del giunto elastico 
Trascurando le perdite del sistema di trasmissione, il supporto motore è sollecitato da 
una coppia di reazione pari ad un terzo della coppia frenate. Questa coppia è equilibrata dalla 
reazione della cella di carico (Figura 5-3). Lo spostamento in direzione verticale del supporto 
sopra la cella di carico è impercettibile e ed è certamente garantito dalle specifiche del giunto 
elastico scelto. Non si conosce però l’entità di eventuali errori commessi in fase di montaggio, 
che potrebbero anche superare il gioco consentito dal giunto. E’ quindi necessario verificare il 
Figura 5-2. Curva risposta Forza-Tensione 
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corretto funzionamento del giunto in 
modo da essere sicuri che tutta la 
coppia di reazione vada a scaricarsi 
sulla cella di carico. 
Per effettuare questo tipo di 
verifica si sono appoggiati sul 
motore dei pesi di valore noto 
(Figura 5-4) e si è letto il valore del 
carico rilevato dalla cella. A riposo 
la cella ha fatto segnare un valore di 2,6V che, in funzione della curva di taratura prima 
ottenuta, corrispondono a circa 153N. Risultato ragionevole considerando che il solo motore, 
il cui peso grava quasi esclusivamente, assieme a quello del supporto, sulla cella di carico, 
pesa 135N. In Figura 5-5 si riportano i valori della tensione rilevata in 
funzione dei pesi applicati. Anche in questa prova si sono rilevati i valori 
della tensione sia nella fase di compressione che in quella di scarico.  
L’approssimazione lineare con il metodo dei minimi quadrati ha 
fornito, in entrambi i casi lo stesso coefficiente di correlazione, R2=0,9998, e 
un valore, pari a 60, del coefficiente angolare della retta che lega la tensione 
misurata in V alla forza misurata in N. Le differenze rispetto alla curva di 
taratura ottenuta al paragrafo precedente sono impercettibili e dimostrano il 
corretto montaggio e funzionamento del giunto elastico. 
Figura 5-4. 
Pesi applicati 
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1 0 0
Figura 5-3. Schema di carico della cella 
Figura 5-5. Curva di risposta forza-tensione con dei pesi noti sopra il motore 
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5.1.3. Taratura dei sensori di prossimità 
Nel paragrafo 3.3.6 si è riportata la caratteristica dei sensori di prossimità dichiarata a 
catalogo. Visto il lungo tempo di giacenza e inutilizzo dei sensori in officina si è ritenuto 
opportuno verificare il corretto funzionamento dei sensori tramite un’operazione di taratura. 
  Si è utilizzato il montaggio mostrato in Figura 5-6 per rilevare, tramite tester, la 
variazione del segnale, emesso in uscita dal sensore, in presenza di variazioni note di 
spessore. Come spessori si sono utilizzati i blocchetti Jhonson, calibrati al decimo ed al 
Figura 5-6. Posizionamento sensore di prossimità per taratura tramite blocchetti Jhonson 
Figura 5-7. Taratura dei sensori di prossimità con blocchetti  Jhonson calibrati al decimo 
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centesimo, nel range 1÷2mm. In Figura 5-7 e Figura 5-8, sono riportate i valori della tensione 
rilevata in funzione dello spessore del blocchetto.  
Il dati ottenuti, sottoposti a linearizzazione col metodo dei minimi quadrati, hanno 
fornito risultati accettabili, caratterizzati da  R2=0,9993 per la serie di blocchetti calibrati al 
decimo, e R2=0,9893 per la serie di blocchetti calibrati al centesimo. Come prevedibile si 
sono commessi più errori, nella lettura del segnare rilevato dal tester, quando si è cercato di 
apprezzare il centesimo di millimetro. 
La pendenza della retta tensione-spostamento misurati rispettivamente in V e mm, è 
risultata pari a 0,1268, andando di decimo in decimo, e pari a 0,1188, andando di centesimo in 
centesimo. Tenendo conto del valore ottenuto con il primo tipo di taratura, che non si limita 
ad una piccola zona ma copre quasi tutto il range di funzionamento del sensore, si può 
affermare che 1V di variazione del segnale in uscita dal sensore corrisponde a circa 126,8µm. 
Detto altrimenti la sensibilità riscontrata attraverso questa operazione di taratura è di 
7,886mV/μm, contro i 7,87mV/μm dichiarati. 
E’ così verificato il corretto funzionamento dei sensori, conforme a quanto dichiarato 
da specifica, e si può tranquillamente utilizzare la caratteristica di risposta riportata a catalogo 
per risalire, dal segnale in volt, allo spostamento in micrometri. 
Figura 5-8. Taratura dei sensori di prossimità con blocchetti  Jhonson calibrati al centesimo 
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5.2. Acquisizioni effettuate     
Completate le operazioni di taratura, si sono effettuate alcune prove preliminari per 
verificare la corretta acquisizione dei segnali. Purtroppo, al momento delle prove, non 
eravamo ancora entrati in possesso del trasduttore di pressione, che è stato provvisoriamente 
sostituito da un manometro. Si è effettuata l’acquisizione dei segnali per mezzo di un 
programma utilizzato in officina per l’acquisizione dei dati durante le prove di rottura sui 
provini. Tale programma consente la regolazione di due parametri di acquisizione: 
 
• numero di rilevazioni, su cui fare la media, eseguite alla massima frequenza 
consentita dalla scheda di acquisizione; 
• intervallo di tempo, in millisecondi, tra due rilevazioni successive effettuate nel 
modo definito al punto precedente. 
 
Dopo alcuni tentativi si è scelto di fare la media su 5 rilevazioni effettuate ad intervalli 
di 20 millisecondi, cui corrisponde una frequenza di acquisizione di 50Hz. Non è stato 
possibile aumentare la frequenza di acquisizione a causa di limiti insiti nel programma di 
acquisizione stesso. Tutte le acquisizioni sono iniziate dopo che il sistema è arrivato a regime. 
5.2.1. Prove a vuoto 
Per stimare la presenza di eventuali disturbi e valutare la dipendenza dei segnali 
acquisiti dalla variazione di parametri quali la velocità di rotazione della pista frenante e la 
rigidezza del supporto pinza, si sono effettuate alcune prove preliminari a vuoto, cioè senza 
applicare alcuna forza frenante. 
In assenza del contatto pastiglie-pista frenante, la variazione di rigidezza del supporto 
pinza non deve portare a variazioni dei segnali acquisiti. Così è emerso anche dalle prove 
effettuate.  
L’aumentare della velocità di rotazione invece, anche a vuoto, potrebbe influenzare sia 
il segnale in uscita dai sensori di prossimità, a causa di un accentuarsi dello sbilanciamento 
rilevato sulla rotazione della pista frenante, sia, soprattutto, il valor medio del segnale in 
uscita dalla cella di carico, che rappresenta lo zero da cui partire per risalire, sotto carico, alla 
stima della coppia frenante applicata. 
Si sono effettuate quattro prove alle velocità indicate in Figura 5-9. 
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In tutti i casi analizzati i due sensori di prossimità hanno dato segnali analoghi, 
dimostrando l’indipendenza, a vuoto, dalla velocità di rotazione del disco. 
In Figura 5-10 si riporta l’oscillazione della pista frenante, fuori dal proprio piano di 
rotazione, rilevata, da entrambi i sensori, nella prova effettuata alla velocità di 531giri/min, 
corrispondente a 60km/h della moto su strada. Lo zero corrisponde al valor medio del segnale, 
mentre un valore negativo dello spostamento indica un avvicinamento della pista frenante al 
sensore. L’oscillazione attorno al valor medio, pari a circa ±0,1mm, è dello stesso ordine di 
grandezza dell’errore di sbilanciamento della pista frenante misurato tramite il comparatore. 
ω  pista ν pista ω
 frenante frenante motore
km/h giri/min s-1 giri/min
20 177 2,95 531
40 354 5,9 1062
60 531 8,85 1593
80 708 11,8 2124
Velocità
Figura 5-9. Prove effettuate 
 
Figura 5-10. Segnale sovrapposto dei due sensori di prossimità alla velocità di 531giri/min 
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  Se osserviamo un ingrandimento di un secondo di acquisizione (Figura 5-11) si può 
notare lo sfasamento tra i segnali di un quarto di periodo, dovuto al posizionamento dei 
sensori, montati su due staffette ortogonali tra loro. Inoltre, alla frequenza di rotazione della 
pista frenante pari a 8,85Hz, corrispondente alla velocità della prova, si possono contare quasi 
nove periodi completi di oscillazione. Se ne deduce che l’oscillazione del disco fuori dal 
proprio piano di rotazione ha la stessa frequenza del moto di rotazione attorno all’asse.  
  Passiamo adesso ad analizzare il segnale rilevato dalla cella di carico. In Figura 5-12 
si riporta l’andamento del momento di reazione del motore in quattro prove a velocità 
crescente. Si nota una importante oscillazione del valore del momento attorno al valor medio, 
con picchi che aumentano all’aumentare della velocità. Questo effetto indesiderato è di entità 
piuttosto rilevante e resta da approfondirne meglio l’origine. Le cause possono essere 
molteplici, quali: 
 
• sbilanciamento del rotore del motore elettrico; 
• sbilanciamento della pista frenante; 
• presenza di contatti accidentali con le pastiglie anche a vuoto; 
• irregolarità nella trasmissione. 
 
Figura 5-11. Ingrandimento di 1 secondo di acquisizione alla velocità di 531giri/min 
-150
-100
-50
0
50
100
150
0,5 0,7 0,9 1,1 1,3 1,5
Tempo (s)
Sp
os
ta
m
en
to
 ( μ
m
)
 
Capitolo 5 Prove Preliminari e Risultati 
  92 
Si è effettuata una verifica allontanando manualmente le pastiglie dalla pista frenate in 
modo da garantire l’assenza di ogni tipo di contatto, anche in rotazione, ma il risultato non è 
cambiato. La lieve ed intermittente interferenza tra le pastiglie e la pista frenate che si ha a 
vuoto è risultata del tutto trascurabile. Questo porta ad escludere anche lo sbilanciamento 
della pista frenante come probabile causa di una così grande oscillazione. Le restanti ipotesi 
sono ugualmente attendibili, ed è probabile che i due effetti si sommino. Il motore, infatti, ha 
sicuramente un certo sbilanciamento e la presenza di irregolarità nella trasmissione è 
evidenziata dagli assestamenti del giunto elastico, che si manifestano con frequenti variazioni 
del sibilo emesso dal giunto durante la rotazione; talvolta si percepiscono dei veri e propri 
piccoli urti. E’ necessario valutare la rilevanza di ciascuno di questi due disturbi. A tale scopo 
si può acquisire il segnale con il giunto smontato. Se i disturbi restano sono dovuti allo 
sbilanciamento del motore, altrimenti 
dipendono dalla trasmissione. 
Passando invece ad analizzare 
eventuali variazioni del valor medio 
del momento di reazione, rispetto 
allo zero fissato nella condizione di 
riposo e corrispondente ad un segnale in uscita dalla cella di carico pari a 2,6V, si rileva 
quanto riportate in Figura 5-13. Si ha subito una sensibile variazione nel passaggio dalla 
condizione di motore fermo a quella di motore in movimento; si hanno variazioni di piccola 
Figura 5-13. Valor medio del momento di reazione 
Velocità  km/h Tensione media V ΔMomento Nm
0 2,600 0,000
20 2,733 1,181
40 2,750 1,332
60 2,766 1,474
80 2,833 2,069
Figura 5-12. Andamento del momento di reazione rilevato dalla cella di carico 
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entità tra le velocità intermedie; si hanno variazioni più consistenti tra le medie e le alte 
velocità. Per le velocità di maggior interesse ai fini dello studio del fenomeno dello squeal, 
che tende a manifestarsi a basse velocità, nella seconda metà di un’azione di frenata, si può 
ritenere il valor medio del momento invariante in funzione della velocità e spostare lo zero, in 
tensione, da 2,6 a 2,75V. Nella precedente Figura 5-12, ciascuna curva è traslata sullo zero in 
funzione del valor medio rilevato alla velocità della prova, senza alcuna approssimazione.  
 Si riporta a titolo puramente indicativo l’andamento della tensione rilevata dal sensore 
contagiri (Figura 5-14). La frequenza di acquisizione, pari a 50Hz, non è abbastanza elevata 
per dare informazioni corrette sul numero di giri. Alla velocità di 20km/h, corrispondenti a 
2,95Hz, l’acquisizione è “quasi” riuscita. 
Infatti, per poter parlare di corretto 
funzionamento, si dovrebbero contare 3 
picchi ogni secondo con un valore in 
tensione prossimo ai –8V, rilevati 
staticamente con il sensore in 
corrispondenza della cava. Questi picchi 
si possono intuire ma non contare; si 
contano invece tre picchi al secondo in 
direzione opposta, come se la presenza 
della cava, anche se mal rilevata, disturbi 
il sensore che, subito dopo tale disturbo, 
rileva una tensione pari a circa -1V. 
Figura 5-15.  In giallo uscita sensore contagiri 
Figura 5-14. Segnale sensore contagiri a 20km/h 
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Questo comportamento, anche se non se ne è trovato riscontro nella allegata documentazione 
tecnica, potrebbe dipendere da un condizionatore di segnale appositamente realizzato e fornito 
in dotazione con i sensori di prossimità. Infatti  i sensori, non sono collegati direttamente 
all’alimentatore ma ad un interposto apparecchio, dal quale viene prelevata l’uscita, che ha un 
connettore dedicato al sensore utilizzato come contagiri (Figura 5-15). Si può verificare 
questa ipotesi provando a collegare il contagiri in un'altra posizione. Ciò non toglie la 
necessità di poter disporre di una frequenza di acquisizione più elevata. 
5.2.2. Prove sotto carico 
Non si è effettuata una campagna mirata di prove applicando forze frenanti controllate, 
ma si è voluto provare ad effettuare qualche acquisizione anche sotto carico. Non si è avuta 
fortuna e, nei pochi tentativi fatti, non si è manifestato nessun fenomeno di instabilità. Il 
sistema di acquisizione ha funzionato come nel caso delle prove a vuoto ed è rimasto il 
notevole disturbo sul segnale rilevato dalla cella di carico. Il valor medio della coppia dei 
reazione invece si è spostato correttamente in funzione della pressione imposta al circuito 
frenante. 
Si è comunque riusciti ad osservare un interessante fenomeno di “deriva”: pur fissando 
il registro di regolazione della pressione dell’olio, col passare dei secondi la coppia registrata 
dal motore tende a salire a seguito di un aumento della pressione nel circuito. Questo 
fenomeno può dipendere dallo sbilanciamento del rotore. Diventa quindi fondamentale 
l’utilizzo del trasduttore per controllare l’andamento della pressione insieme a quello del 
momento di reazione. 
Si riportano alcuni esempi di prove effettuabili sfruttando al massimo le potenzialità del 
motore (Figura 5-16). I valori rappresentati in tabella non tengono conto del rendimento del 
Figura 5-16. Esempi di prove effettuabili 
ω  pista η pista ω Pressione Momento Potenza
 frenante frenante motore circuito frenante dissipata
km/h giri/min s-1 giri/min bar Nm kW
20 177 2,95 531 4,4 100,5 1,86
40 354 5,9 1062 2,6 59,4 2,2
60 531 8,85 1593 0,8 39,6 2,2
80 708 11,8 2124 0,6 29,7 2,2
100 885 14,75 2655 0,5 24 2,2
Velocità
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sistema di trasmissione. Il valore riportato nella colonna del momento frenante è, in realtà, il 
momento erogato dal motore, che diventa uguale al momento frenante in caso di trasmissione 
perfetta. 
 Si riporta, infine, a puro titolo illustrativo (Figura 5-17), l’andamento del momento di 
reazione in una prova a 20km/h, con forza frenate iniziale corrispondente ad 1,5bar di 
pressione all’interno del circuito idraulico, e con l’acquisizione del segnale effettuata anche 
nelle fasi transitorie di avviamento ed arresto. Si notano lo zero, a motore fermo, pari a 2,6V 
in tensione, e un picco subito prima dello stabilizzarsi del segnale a regime. Non si percepisce 
il fenomeno di “deriva” perché, prima di effettuare la prova, si è abbassata la pressione fino 
ad annullare l’aumento per “deriva” causato dalle prove precedenti. 
5.3. Conclusioni e sviluppi futuri  
Il banco prova è stato realizzato secondo specifica ed è pronto per essere utilizzato per 
la fase vera e propria di acquisizione dei segnali e di studio dello squeal sulla coppia pinza-
disco freno a disposizione. 
Per un corretto uso è necessario aggiungere il trasduttore di pressione e realizzare un 
appropriato programma di acquisizione. E’ bene anche cercare di comprendere più a fondo la 
natura del disturbo rilevato dalla cella di carico. 
Figura 5-17. Acquisizione con transitori di avviamento ed arresto 
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Per l’acquisizione sperimentale della frequenza di vibrazione del supporto pinza è 
sufficiente individuare la posizione più appropriata per la sistemazione di un accelerometro. 
Una volta effettuata una adeguata campagna di prove, si avranno gli strumenti necessari 
a verificare i risultati ottenibili dall’applicazione, ad un modello agli elementi finiti dell’intero 
banco prova, del metodo di studio analitico dello squeal sviluppato in [10]. Qualsiasi sia 
l’esito del confronto, si sarà apportato un notevole contributo sperimentale per una più 
profonda comprensione del fenomeno dello squeal e per un affinamento dei metodi analitici di 
previsione del fenomeno. 
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Appendice A. Dimensionamenti e Verifiche[1] 
A.1. Supporto del disco 
A.1.1.  Collegamento pista frenante-albero 
Il moto rotatorio è trasmesso dall’albero del supporto alla pista frenante per attrito. E’ 
necessario verificare che l’entità della forza d’attrito sia sufficiente a garantire l’assenza di 
slittamento quando è applicata il massimo momento frenante. Tale forza d’attrito dipende 
dalla forza normale generata dal serraggio, con collegamento filettato, dei dischi di montaggio 
contro lo spallamento dell’albero. Si vuole quindi determinare l’entità di tale forza normale e 
verificare se il collegamento filettato è in grado di trasmetterla. Si vuole anche determinare 
approssimativamente il momento di serraggio necessario a trasmettere un’adeguata forza 
normale. Nel caso in cui la trasmissione del momento frenante non fosse garantita tramite il 
solo collegamento per attrito si andrà a verificare anche la spina di sicurezza antislittamento 
prevista. Lo schema del collegamento è riportato in Figura A-1. 
Ipotesi: 
 
• ipotesi di Reye; 
• coefficiente d’attrito tra tutti componenti che prendono parte al bloccaggio ? 0,2; 
• raggio medio dell’area di contatto, limitata, su entrambi i lati, alla corona circolare 
di appoggio sullo spallamento ? da Rm=25mm; 
• momento massimo pari al massimo esercitabile dal motore, triplicato tramite il 
rapporto di trasmissione ? Mma-max=100,5Nm; 
• diametro nominale della filettatura metrica ? d=30mm; 
                                                 
[1] Tutte le formule e i dati sulla resistenza dei materiali utilizzati in questa appendice sono stati ricavati da [13] 
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• sezione resistente della filettatura ? At=561mm. 
 
Sostituendo i nuovi valori di momento frenante 
e coefficiente d’attrito nella 2.6 si ottiene subito la 
forza normale cercata: 
 
N
fR
M
N
m
ma 10050
2
max ≅= −  
 
Andiamo adesso a verificare la filettatura. 
L’albero è realizzato in Fe42 UNI 5334 con 
carico di snervamento Sy=355MPa. Il dado utilizzato 
è di spessore normale secondo la UNI 5588-65 e con 
classe di resistenza 4.6. L’altezza del dado garantisce, 
a parità di materiale, che il carico di strappamento a 
taglio dei filetti sia superiore a quello necessario a 
rompere la vite per trazione, mentre la classe di 
resistenza scelta, cui corrispondono una tensione di snervamento Sy=240MPa e una tensione 
ammissibile Sp=225MPa, garantisce il cedimento del dado prima di quello della vite. 
Utilizzando cautelativamente anche per l’albero le inferiori proprietà meccaniche del dado si 
ha che il carico assiale massimo ammissibile per il collegamento è: 
 
 NSAKF ptii 5,113602== , 
 
dove si è utilizzato Ki=0,9. 
Il collegamento filettato è perfettamente idoneo a sopportare una forza normale 
adeguata a trasmettere, per attrito, il momento richiesto. 
Tramite la seguente relazione approssimata si ottiene il corrispondente momento 
massimo di serraggio T: 
 
NmdFT i 1,45442,0 ==  
 
Figura A-1. Schema collegamento 
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A.1.2.  Collegamento albero-puleggia 
E’ necessario verificare che il collegamento tra la puleggia condotta e l’albero di 
supporto della pista frenante sia idoneo a trasmettere il momento frenante massimo già 
utilizzato per la precedente verifica, Mma-max=100,5Nm. Il collegamento in questione è 
realizzato per mezzo di una linguetta A8x7x18 UNI 6604. Per la verifica di tale organo è 
necessario valutare due aspetti: 
 
• l’effetto del taglio sulla linguetta dovuto al momento torcente a cui sottoposta per 
consentire la trasmissione del moto; 
• la tensione di compressione che lo stesso momento torcente genera sui fianchi della 
gola, sia sull’albero che sulla puleggia, su cui la linguetta è alloggiata. 
 
Nella Figura A-2 si riporta la modalità di trasmissione delle forze sui fianchi della 
linguetta, con: 
  
 
 
 
 
N
d
MF
mmd
ma
t 3350
2
30
max ==
=
−
 
 
 
 
 
 
Calcoliamo la tensione di taglio τ sulla linguetta: 
 
( )
( ) ,87,41 MPablb
F
blbF
t
t
=−=
−=
τ
τ
 
Figura A-2. Sollecitazioni sui fianchi di una linguetta 
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dove l rappresenta la lunghezza della linguetta. 
Il materiale della linguetta è acciaio C40 con tensione di snervamento Sy=340MPa e 
tensione di snervamento a taglio Sus=0,58Sy=197MPa, quindi la linguetta può sopportare 
senza problemi lo sforzo di taglio a cui è sottoposta. 
Passiamo adesso alla verifica a compressione sui fianchi della sede della linguetta: 
 
( )
( ) MPablh
F
blhF
t
t
191
2
2
=−=
−=
σ
σ
 
 
La sede della linguetta è realizzata per metà sull’albero che,come visto al paragrafo 
precedente, ha Sy=355MPa, è per metà sulla puleggia in ghisa analogo valore di Sy. Questa 
seconda condizione è molto più gravosa della predente, ma il collegamento resta verificato. 
A.2. Sollecitazioni sul supporto della pinza 
Nel supporto della pinza non sono presenti collegamenti critici da verificare. La pinza 
infatti è collegata al supporto con viti analoghe a quelle che la collegano al piede della 
forcella sulla moto, certamente adeguate, e la struttura di supporto si basa sulle specifiche 
delle guide lineari scelte, garantite dalla casa costruttrice. E’ quindi sufficiente determinare i 
carichi massimi a cui sono sottoposte le guide ed effettuare una scelta appropriata. 
Figura A-3.  Schema di carico della guida superiore 
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Si sono stimate le forze a cui è sottoposta la guida superiore nella condizione di vincolo 
più sfavorevole, corrispondente alla posizione del pattino mobile più vicino possibile 
all’incastro fisso, secondo lo schema di carico semplificato riportato in Figura A.3. 
Si è paragonata la guida ad una trave appoggiata, con vincolo bilaterale senza attrito, 
nel punto medio dei due incastri realizzati tramite il pattino mobile ed il supporto fisso. 
Applicando prima cardinale e seconda cardinale si trovano facilmente le due reazioni 
incognite, la maggiore delle quali rappresenta il carico massimo a cui è sottoposta la guida. 
 
NR
NR
6985
10142
2
1
=
=
 
 
Si è poi stimato, in prima approssimazione, il momento massimo a cui è sottoposto il 
pattino mobile, moltiplicando la forza frenate massima per la distanza tra il punto di 
applicazione della stessa ed il centro del pattino. 
 
NmM f 3073=  
A.3.  Supporto motore e trasmissione 
Non è necessario verificare i collegamenti di puleggia motrice e giunto elastico con 
l’alberino intermedio di trasmissione, realizzati entrambi per mezzo di una linguetta A8x7x22 
UNI 6604. Infatti, queste due linguette, a parità di materiale, sedi comprese, sono 4mm più 
lunghe e devono trasmettere un momento torcente massimo pari ad 1/3 rispetto a quella 
verificata nel paragrafo A.1. 
Per quanto riguarda i collegamenti bullonati che assicurano il supporto dell’alberino di 
trasmissione e il supporto motore alla piastra di base, non è necessario effettuare verifiche 
perché sono stati realizzati tramite viti M10, sicuramente sovradimensionate rispetto ai carichi 
da sopportare. 
Anche i cuscinetti, le cui dimensioni sono state scelte in modo da garantire una 
semplice realizzazione, dal punto di vista tecnologico, dei due alberi, risultano 
sovradimensionati. A scopo esemplificativo si è effettuata la verifica di durata dei cuscinetti 
di supporto dell’alberino intermedio di trasmissione. 
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A.3.1.  Verifica di durata dei cuscinetti della trasmissione 
L’alberino di trasmissione è sorretto da due cuscinetti radiali a sfere con diametro 
dell’anello interno di 30mm, fissati assialmente all’albero per mezzo di due grani ciascuno e 
alloggiati nell’appropriato sopporto ad Y tramite un accoppiamento orientabile tra l’anello 
esterno del cuscinetto e il foro interno del sopporto. Il coefficiente di carico statico del 
sopporto ad Y completo è C0=10000N, mentre il coefficiente di carico dinamico per un 
milione di giri è C=15000N.  
Prima di poter calcolare la durata del più sollecitato dei cuscinetti è necessario risalire 
al carico agente sul cuscinetto. Sull’insieme albero-puleggia agiscono, da un lato, il momento 
torcente applicato dal motore, dall’altro la risultante delle tensioni di contatto tra la cinghia e i 
denti. Trascurando il pretensionamento, prossimo allo zero, e imponendo l’equilibrio a 
momento torcente sul sistema albero-puleggia, si ottiene la forza normale nel ramo teso della 
cinghia, l’unica forza, di taglio, che va a scaricarsi sui sopporti ad Y. 
 
N
d
MF
p
m
t 87739,76
5,3322 max =⋅== − ,  
 
dove dp=76,39mm è il diametro primitivo della puleggia motrice e Mm-max=33,5N è il 
momento massimo erogabile dal motore. 
 
Figura A-4. Schema di carico dei cuscinetti 
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Utilizzando lo schema semplificato in Figura A-4 e applicando la seconda cardinale 
rispetto al punto di applicazione di R2, si ottiene la forza radiale R1 sul cuscinetto più caricato. 
 
N
F
R t 1307
100
149
1 ==  
 
E’ adesso possibile valutare la durata del cuscinetto con un’affidabilità del 90%. Si 
considerano unitari i fattori correttivi di affidabilità Kr e carico da urti Ka e si pone Fe=R1. 
 
 1511
3
10 =⎟⎟⎠
⎞
⎜⎜⎝
⎛=
ae
r KF
CKL  milioni di giri 
  
Ipotizzando di far girare il motore sempre al massimo numero di giri n=2840giri/min si 
ottiene una durata in ore pari a: 
 
8867
60
10
36
10 ≅⎟⎟⎠
⎞
⎜⎜⎝
⎛=
ae
rh KF
CK
n
L  ore. 
 
Se consideriamo poi che, in funzione della potenza dissipata dall’utilizzatore, il 
massimo numero di giri a cui il motore è in grado di erogare la coppia massima utilizzata per 
il calcolo di Fe è ncr=629giri/min si ha: 
 
40164
60
10
36
10 ≅⎟⎟⎠
⎞
⎜⎜⎝
⎛=
ae
rh KF
CK
n
L  ore. 
 
I valori orientativi della durata di base richiesta per macchine destinate a funzionare per 
brevi periodi o ad intermittenza, come il banco prova in oggetto, variano, da catalogo, tra le 
4000 e le 8000 ore. Si può quindi affermare che i cuscinetti superano abbondantemente la 
verifica di durata. 
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A.3.2. Calcolo della trasmissione 
Per garantire l’assenza di fenomeni di slittamento dal sistema di trasmissione e un 
coretto funzionamento del sistema utilizzato per la stima del momento frenante come 
momento di reazione del motore, si è scelto di affidarsi ad una trasmissione con cinghia e 
pulegge dentate. Si è preferita questa soluzione all’utilizzo di ruote dentate per la 
caratteristica, propria della trasmissione a cinghia, di trasmettere un minor numero di 
vibrazioni all’albero di supporto della pista frenante. Come già detto, per rispettare la 
specifica che richiede di poter effettuare prove di frenata fino ad una velocità corrispondente a 
100Km/h della moto su strada e per massimizzare la coppia frenante applicata in funzione 
delle caratteristiche del motore, si scelto un rapporto di trasmissione di 1:3. 
Si sono seguite le indicazioni a pagina 29 e seguenti del catalogo in Appendice B.3 per 
trovare la cinghia adatta. Si riportano le scelte effettuate e i risultati ottenuti con riferimento a 
tali indicazioni. 
 
Dati di progetto 
• Motore: asincrono trifase bipolare da P=2,2kW con velocità variabile fino a 
2840giri/min. 
• Utilizzatore: freno a disco, con velocità variabile fino a circa 885giri/min. Tipo di 
utilizzatore non previsto a catalogo: si sono utilizzati i dati della categoria “seghe” 
ritenuta l’applicazione più simile. 
• Funzionamento: intermittente, 2-3 ore al giorno. 
• Ingombri: interasse lt=270mm, diametro massimo puleggia 250mm 
 
Calcolo della potenza corretta 
• Motore di classe III 
• Fattore di servizio Fs=1,6 
• Rapporto di trasmissione K=1/3 
• Coefficiente per rapporti di trasmissione in moltiplica della velocità Cm=0 
• Coefficiente secondo il tipo di funzionamento Cf=0 
• Coefficiente correttivo della potenza Cc=Fs+Cm+Cs=1,6 
• Potenza corretta Pc=Cc·Pc=3,52kW 
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Passo della cinghia 
Tenendo conto dei risultati ottenuti al paragrafo 4.3 la condizione di funzionamento più 
gravosa per la cinghia si ha per n=627giri/min con Pc=3,52kW. In funzione del tipo frenata, 
fino ad n=2840giri/min si ha Pc=3,52kW ma diminuisce il momento trasmesso e quindi la 
tensione nella cinghia. Consultando la tabella a pagina 37 del catalogo si sceglie una cinghia 
con passo di 8mm, tipo 8M. 
 
Scelta delle pulegge, della cinghia e determinazione dell’interasse 
• Si sceglie il rapporto tra i denti 30/90, con 30 denti sulla puleggia motrice e 90 su 
quella condotta. I diametri primitivi sono rispettivamente dp=76,39mm e 
Dp=229,18mm 
• In funzione dell’interasse teorico lt, e dei diametri primitivi dp e Dp si calcola la 
lunghezza primitiva teorica della cinghia Lt=1041,36mm. Si sceglie lo sviluppo 
standard a catalogo Le=1040mm e si determina l’interasse effettivo le=269,3mm. Si 
determina poi il numero di denti in presa sulla puleggia minore zt=12,3. 
• Consultando la tabella a pagina 40 sulla potenza trasmissibile per la cinghia scelta 
si ricava il valore di 13,99kW a 2800giri/min, che scende fino a 3,45kW a 
600giri/min. Si sceglie, per la cinghia, una larghezza di 20mm e si determinano il 
coefficiente di larghezza della cinghia Cl=1, il coefficiente correttivo per il numero 
dei denti in presa Cd=1 e il fattore di lunghezza della cinghia Lf=1. Si ottiene infine 
la potenza utile trasmessa Pt=Pb·Cl·Cd·Lf=3,45kW a 600giri/min e 13,99kW a 
2800giri/min. 
 
Confrontando i valori della potenza utile trasmessa per i due estremi e ricordando il 
valore ottenuto per la potenza corretta Pc=3,52kW, richiesta nell’intervallo 629÷2840giri/min, 
e le approssimazioni effettuate, la trasmissione risulta accettabile. 
Riassumendo la trasmissione è caratterizzata da: 
 
• cinghia dentata a modulo 8M e lunghezza 1040mm; 
• puleggia motrice a modulo 8M, 30 denti e diametro primitivo dp=76,39mm; 
• puleggia condotta a modulo 8M, 90 denti e diametro primitivo Dp=229,18mm; 
• interasse pari a 269,3mm. 
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Appendice B. Cataloghi 
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B.1. Pista frenante Brembo 
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B.2. Pinza fissa Brembo 
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B.3. Estratto catalogo cinghie e pulegge dentate Poggi  
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B.4. Estratto catalogo guide lineari a sfere Bosch-Rexroth  
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B.5. Estratto del catalogo Giunti di Trasmissione SIT (015.05) 
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B.6. Scheda tecnica trasduttori di pressione serie LP650 DSEurope 
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B.7. Scheda tecnica celle di carico serie 500QD DSEurope 
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Appendice C. Liste di montaggio 
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C.1. Complessivo: Brake Squeal Study Machine 
 
Piastrina di riferimento
23-12-'05
......................................
Visto
1/3
Foglio
MATERIALEQ.tàELEMENTON°
BRAKE SQUEAL 
STUDY MACHINE
Disegnatore
Complessivo Data
Scala
Bertolucci Marco
UNIVERSITA' DEGLI STUDI DI PISA
FACOLTA' DI INGEGNERIA
Dip. di Ingegneria Meccanica Nucleare e della Produzione
Anno Accademico 2005-2006
1
2
Fe 42 UNI 5334
Spina 6x20 UNI 17072 "
Rosetta A 6,4 UNI 17513
Vite M6x25 UNI 5739-65 - 8.84 3
Piastrina d'appoggio e riferimento5/1
Boccola
5/2
1
Boccola
5/3
Scatolato 60x20x3 L190
5/4
1
Boccola
5/5
2
Boccola
5/6
2
Scatolato 60x20x3 L190
5/7
1
Scatolato 60x30x3 L133
5/8
2
Piastra fissaggio barra filettata
5/9
1
Spina 6x40 UNI 17076 1
Vite M8x50 UNI 5737 - 8.8 2
Star rotaia a sfere 1675-302-31 L316
8
1
Star rotaia a sfere 1675-302-31 L396
9
1
Fe 34 UNI 5334
Fe 42 UNI 5334
"
"
"
"
"
"
"
"
"
NOTE
14
1
11/1
11/2
11/3
1
1
Fe 42 UNI 5334
"
"
Semisupporto verticale pinza 
Semisupporto orizzontale pinza
Nervatura 3
5/10
Piastra appoggio rotaia 1 "
Piastrina d'appoggio e riferimento 1 "
5/11
1
7 8Rosetta A 8,4 UNI 1751 Fe 34 UNI 5334
5
10
LISTA DI MONTAGGIO
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Vite M8x35 DIN 912 - 8.8 14
Fissaggio rotaia 1
Spina 6x50 UNI 1707
12
2
Vite M8x40 UNI 5737 - 8.8
13
2
14
15
Fe 42 UNI 5334
"
23-12-'05
......................................
Visto
2/3
Foglio
MATERIALEQ.tàELEMENTON°
BRAKE SQUEAL 
STUDY MACHINE
Disegnatore
Complessivo Data
Scala
Bertolucci Marco
UNIVERSITA' DEGLI STUDI DI PISA
FACOLTA' DI INGEGNERIA
Dip. di Ingegneria Meccanica Nucleare e della Produzione
Anno Accademico 2005-2006
NOTE
LISTA DI MONTAGGIO
Barra filettata TPN 16 UNIM 124 L350 1
Boccola 1
16
17
9 SMnPb 23/36 UNI 5105
18
19
20
23/1
23/2
23/3
23/4
23/5
23/6
23/7
25
Fe 42 UNI 5334Blocchetto fissaggio barra filettata 1
Ottone
Vite M8x18 UNI 5739-65 - 8.8 2
Chiocciola flangiata TPN 16 UNIM 124 9 SMnPb 23/36 UNI 51051
1
4
Piastra fissaggio chiocciola Fe 42 UNI 5334
Vite M5x18 UNI 5931-67 - 8.8
Piastrina d'appoggio e riferimento 3
Piastrina d'appoggio
Piastrina d'appoggio e riferimento
Fe 42 UNI 5334
"
"
Scatolato 40x20x3 L170 4 "
Scatolato 30x30x3 L65 "
1
Scatolato 30x30x3 L50
2 "
24 Star pattino a sfere 1671-312-10 2
Vite M8x30 DIN 912 - 8.8 8
21
6
Scatolato 30x30x3 L65
"
2
2
Piastrina d'appoggio 3 "
23/8
23/9
23/10
Piastrina d'appoggio e riferimento 1 "
"2Boccola
22
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23-12-'05
......................................
Visto
3/3
Foglio
MATERIALEQ.tàELEMENTON°
BRAKE SQUEAL 
STUDY MACHINE
Disegnatore
Complessivo Data
Scala
Bertolucci Marco
UNIVERSITA' DEGLI STUDI DI PISA
FACOLTA' DI INGEGNERIA
Dip. di Ingegneria Meccanica Nucleare e della Produzione
Anno Accademico 2005-2006
NOTE
LISTA DI MONTAGGIO
2
Vite M8x25 DIN 6912 - 8.8 4
27
26
31
29
30
Blocchetto freno 2
Pvc
Molla elicoidale
Freno
Vite di blocco
Vite M8x32 UNI 5737 - 8.832
33
2
2
2
Fe 42 UNI 5334
Vite M6x18 UNI 5739-65 - 8.8
C 45 UNI 3545
2
35
34
Dado M16 UNI 5588-65 1
36
37 Vite M8x32 UNI 5737 - 8.8
Rosetta A 6,4 UNI 1751
Volantino di manovra
Dischetto blocco volantino
1
1
1
1
Fe 42 UNI 5334
"
Fe 42 UNI 5334
Fe 34 UNI 5334
28
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C.2. Complessivo: Supporto Motore e Trasmissione 
Piastrina di fissaggio della cella di carico
27-03-'06
......................................
Visto
1/2
Foglio
MATERIALEQ.tàELEMENTON°
SUPPORTO MOTORE 
E TRASMISSIONE
Disegnatore
Complessivo
Data
Scala
Bertolucci Marco
UNIVERSITA' DEGLI STUDI DI PISA
FACOLTA' DI INGEGNERIA
Dip. di Ingegneria Meccanica Nucleare e della Produzione
Anno Accademico 2005-2006
1
1
Fe 42 UNI 5334
Cella di carico Max 600N2
3 Vite M8x22 UNI 5931-67 - 8.8
4
6/1
Alberino supporto motore
6/2
1
Piastra supporto motore
Appoggio sulla cella di carico
8
9
16
17
"
"
18
20
NOTE
19/1
19/2
21
Fe 42 UNI 5334
"
Piastra d'appoggio
4
Piastrina d'appoggio
7
Motore
Fe 34 UNI 5334
1
10
2Rosetta A 8,4 UNI 1751 Fe 34 UNI 5334
1
5 Vite M8x35 UNI 5737 - 8.8
Scatolato 60x40x3 L200 1
2
4 Fe 42 UNI 5334
1
1
2Vite M4x16 UNI 5931-67 - 8.8
12
13
14
15
11
Rosetta A 10,5 UNI 1751 14
2
Vite M10x30 UNI 5739-65 - 8.8 2
Vite M10x25 UNI 5739-65 - 8.8 4
Vite M10x35 UNI 5739-65 - 8.8 4
Fe 42 UNI 5334
Fe 42 UNI 5334
1
Vite M10x40 UNI 5737 - 8.8 4
4Dado M10 UNI 5588-65
Scatolato 40x40x3 L143
Rosetta A 13 UNI 1751 8 Fe 34 UNI 5334
Vite M12x30 UNI 5739-65 - 8.8 4
Sopp. UCP-204 Monob. ritto
2
LISTA DI MONTAGGIO
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27-03-'06
......................................
Visto
2/2
Foglio
MATERIALEQ.tàELEMENTON°
Disegnatore
Data
Scala
Bertolucci Marco
UNIVERSITA' DEGLI STUDI DI PISA
FACOLTA' DI INGEGNERIA
Dip. di Ingegneria Meccanica Nucleare e della Produzione
Anno Accademico 2005-2006
NOTE
SUPPORTO MOTORE 
E TRASMISSIONE
Complessivo
LISTA DI MONTAGGIO
Rosetta 22 UNI 1732 1
22 Alberino trasmissione 1 Fe 42 UNI 5334
23 Linguetta A 8 x 7 x 22 UNI 6604-69 2
25
24
27
26
28
Mozzo-normale x giunto Sitex 3,5/28
1
2Sopp. UCP-206 Monob. ritto
4Vite M12x40 UNI 5739-65 - 8.8
1
Fe 34 UNI 5334
C 40 UNI 5332-64
1
29
Dado M20 UNI 5588-65
Puleggia HTD 8M20 Z.30
29
Acciaio
2
Manicotto x giunto Sitex 3,5/28
Acciaio
Resina
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Appendice D. Disegni costruttivi 
 
 
 
 
 
D.1. Complessivo: Brake Squeal Study Machine 
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D.2. Complessivo: Supporto Motore e Trasmissione 
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D.3. Complessivo: VALEVIBR [9] 
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 Allegato 1 Complessivo numerato:    
 Brake Squeal Study Machine 
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 Allegato 2 Complessivo numerato:            
Supporto Motore e Trasmissione 

